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AR : constante para el cálculo de la resistencia máxima a la tracción de un 
resorte helicoidal 
At : área de esfuerzo a tracción de un tornillo 
AT : ancho entre caras de la tuerca y de la cabeza de un tornillo 
b : lado menor de una sección rectangular sometida a torsión; ancho de una 
sección rectangular o triangular; longitud de una huella de contacto 
rectangular; dimensión; coeficiente o constante 
B : ancho del ala de una sección en ángulo 
bf : ancho del ala de una sección en C 
bR : constante para el cálculo de la resistencia máxima a la tracción de un 
resorte helicoidal 
b1, b2 : dimensiones 
c : distancia desde el eje neutro hasta el punto de análisis de una viga; 
dimensión; coeficiente o constante 
C : índice del resorte para un resorte helicoidal de compresión 
C1, C2, C3 : parámetros función de los esfuerzos principales (para la teoría de Mohr 
modificada) 
d : diámetro de una sección o agujero circular; diámetro nominal (mayor) 
de un tornillo; diámetro del alambre de un resorte helicoidal; dimensión 
D : diámetro mayor en un cambio de sección de un eje o árbol escalonado; 
diámetro de un semicírculo o cuadrante de círculo; diámetro primitivo; 
diámetro; ancho del ala de una sección en ángulo 
db : tamaño básico o dimensión básica 
dc : diámetro medio de un cojinete de empuje; diámetro de la superficie de 
contacto del eje y del agujero de un ajuste 
de : diámetro equivalente 
di : diámetro interior de una sección circular hueca; diámetro interior del 
cilindro hueco interno (eje) de un ajuste 
Di : diámetro interior de un resorte helicoidal 
dm : diámetro medio de un tornillo de potencia 
Dm : diámetro medio de un resorte helicoidal 
dmax : dimensión máxima o medida máxima 
dmin : dimensión mínima o medida mínima 
do : diámetro exterior de una sección circular hueca; diámetro exterior del 
cilindro hueco externo (agujero) de un ajuste 
Do : diámetro exterior de un resorte helicoidal 
dp : diámetro de paso de un tornillo de unión; dimensión práctica o medida 
efectiva 
dr : diámetro menor o de raíz de un tornillo 
d1, d2 : distancias entre ejes centroidales 
e : excentricidad; eficiencia de un tornillo de potencia con una tuerca (sin 
cojinete) 
e’ : eficiencia de un sistema tornillo de potencia- tuercas-cojinetes 
E : módulo de elasticidad (módulo de Young) 
Eb : módulo de elasticidad de un perno 
Ec : módulo de elasticidad de las partes a unir de una junta 
Ec-i : módulo de elasticidad de la parte a unir número i de una junta 
Eemp : módulo de elasticidad de la empaquetadura de una junta 
Ei : módulo de elasticidad del elemento eje de un ajuste 
Eo : módulo de elasticidad del elemento agujero de un ajuste 
er : vector unitario en la dirección radial 
et : vector unitario en la dirección tangencial 
F : fuerza; fuerza de trabajo de un resorte helicoidal 
F : vector fuerza 
Fa : fuerza alternativa; fuerza axial 
Fb : fuerza de tracción en un perno 
Fbi : fuerza inicial (de apriete) de tracción en un perno 
Fbt : fuerza total (final) de tracción en un perno 
Fc : fuerza de compresión en una junta (por perno); fuerza de comprimido a 
cierre de un resorte helicoidal 
Fci : fuerza inicial (de apriete) de compresión en las partes a unir de una junta 
(por perno) 
Fct : fuerza total (final) de compresión en las partes a unir de una junta (por 
perno) 
Fe : fuerza externa para un tornillo de unión 
Fep : fuerza externa (por perno) que produce la falla en un perno 
 FeT : fuerza externa total (para un conjunto de tornillos de unión) 
 Ff : fuerza de fricción 
 Fi : fuerza inicial (de apriete) en un sistema perno-junta 
 Fimin : mínima fuerza inicial (de apriete) segura para evitar separación de una 
junta 
 Fm : fuerza media 
 fn : frecuencia (lineal) natural 
 Fn : fuerza normal 
 Fo : fuerza externa límite (que produce separación de una junta) 
 Fr : fuerza radial 
 Ft : fuerza tangencial 
 FT : fuerza en la tuerca de un tornillo de potencia 
 FTa, FTm : componentes alternativa y media de la fuerza axial entre un tornillo de 
potencia y su tuerca 
 g : constante gravitacional 
 G : módulo de rigidez (módulo de elasticidad transversal) 
 h : altura de una sección rectangular, triangular o semicircular; altura de 
trabajo del filete de un tornillo de potencia o de su tuerca; dimensión 
 i : vector unitario en x 
 I : momento rectangular de inercia 
 Im : momento de inercia másico de un árbol 
 j : vector unitario en y 
 J : momento polar de inercia 
 Ju : juego 
 Jumax : juego máximo 
 Jumin : juego mínimo 
 k : radio de giro; constante elástica; tasa de un resorte 
 k : vector unitario en z 
 K : factor multiplicativo de Se’ o Sf’ para el cálculo de Sn 
 Ka : factor de superficie 
 kb : constante elástica de un perno 
 Kb : factor de tamaño 
 kb1 : constante elástica de la parte no roscada de un perno 
 kb2 : constante elástica de la parte roscada de un perno 
 kc : constante elástica de las partes a unir de una junta (por perno) 
 Kc : factor de confiabilidad 
 Kcar : factor de carga 
 kc-i : constante elástica de la parte número i de una junta (por perno) 
 kcm : constante elástica de un conjunto de partes a unir de una junta sin 
considerar la empaquetadura (por perno) 
 kcm-i : constante elástica de una parte a unir de una junta (por perno) 
 Kcur : factor de curvatura de un resorte helicoidal 
 Kd : factor de temperatura 
 Ke : factor de efectos varios 
 kemp : constante elástica de la empaquetadura de una junta (por perno) 
 Kf, Kff : factores de concentración de esfuerzos por fatiga para vida infinita y 
vida finita 
 Kfm : factor de concentración de fatiga al esfuerzo medio 
 Ki : coeficiente de par de torsión 
 Ks : factor de cortante directo de un resorte helicoidal 
 Kt : factor de concentración de esfuerzos 
 KW : coeficiente de Wahl de un resorte helicoidal 
 l : dimensión; avance de una rosca o de un tornillo de potencia 
 L : longitud; distancia entre apoyos de un árbol; longitud entre arandelas de 
una junta; longitud libre de un resorte helicoidal; longitud de contacto 
en un ajuste entre dos cilindros 
 La : longitud activa del alambre de un resorte helicoidal 
 Lb1 : longitud de la parte no roscada de un perno 
 Lb2 : longitud de la parte roscada de un perno 
 Lc : longitud de comprimido a cierre de un resorte helicoidal 
 Lc-i : longitud de la parte a unir número i de una junta 
 Lemp : espesor de la empaquetadura de una junta 
 Lm : longitud de las partes a unir de una junta sin tener en cuenta la 
empaquetadura 
 Lm-i : longitud de la parte a unir número i de una junta 
 Lr : longitud roscada de un tornillo 
 LT : longitud (de un árbol) sometida a torsión; longitud de una tuerca 
 LTb : longitud total de un tornillo 
 m : módulo de una transmisión dentada 
 M : momento flector 
 M : vector momento 
 ma : masa de un árbol 
 Ma, Mm : momento flector alternativo y medio 
 n : frecuencia de giro (generalmente en min-1); número 
 N : factor de seguridad (coeficiente de cálculo) 
 Na : número de espiras activas de un resorte helicoidal 
 Nap : factor de seguridad para el aplastamiento de los flancos de los filetes de 
un tornillo o de una tuerca 
 nb : número de pernos 
 Nba : factor de seguridad para el barrido de los filetes de un tornillo o de una 
tuerca 
 nc : número de ciclos 
 Nc : factor de seguridad de cierre de un resorte helicoidal 
 ncr : frecuencia de giro crítica de un eje 
  ncref : número de ciclos de referencia 
 nf : número de filetes que transmiten la carga entre un tornillo y una tuerca 
Nf : número de filetes de un tornillo que están en contacto con la tuerca 
NF : factor de seguridad de un perno para la carga estática de tracción  
Nflex : factor de seguridad para la flexión de los filetes de un tornillo o de una 
tuerca 
Nh : número de hilos por pulgada de un tornillo 
Ns : factor de seguridad de un perno para el esfuerzo cortante estático 
Nsep : factor de seguridad con respecto a la separación de una junta 
Nt : número de espiras totales de un resorte helicoidal 
p : paso de un tornillo o de un resorte helicoidal 
P : potencia 
Pb : fuerza ficticia que representa al par Tb, al “enderezar” los filetes de un 
tornillo 
pc : presión de contacto (entre superficies no concordantes); presión en la 
superficie de contacto (entre superficies concordantes) 
Ps : fuerza ficticia que representa al par Ts, al “enderezar” los filetes de un 
tornillo 
q : índice de sensibilidad a la entalla 
Q : primer momento de área 
r : radio 
r : vector distancia 
R : reacción (fuerza); radio de un semicírculo o cuadrante de círculo 
RF : relación de fuerzas 
rm : radio medio de una sección circular hueca; radio medio equivalente de 
una sección hueca 
RS : relación de esfuerzos 
s : longitud o distancia a lo largo de una línea; desplazamiento a lo largo de 
una línea 
S : esfuerzo normal 
Sa : esfuerzo alternativo normal 
Sap : esfuerzo de aplastamiento en los flancos de los filetes de un tornillo o 
tuerca 
Sas : esfuerzo alternativo cortante 
Sd : esfuerzo de diseño para esfuerzos normales 
Sd-ap : esfuerzo de diseño para el aplastamiento de los flancos de los filetes de 
un tornillo o tuerca 
Se : límite elástico 
Se’ : límite de fatiga 
Sew’ : límite de fatiga en torsión de un resorte helicoidal 
Sf’ : resistencia a la fatiga para vida finita 
Sflex : esfuerzo por flexión en los filetes de un tornillo 
Sfw’ : resistencia a la fatiga en torsión de un resorte helicoidal 
Si : esfuerzo inicial (de apriete) de tracción en un perno 
Sm : esfuerzo medio normal 
Smax : esfuerzo máximo normal 
Smin : esfuerzo mínimo normal 
Sms : esfuerzo medio cortante 
Sn : resistencia a la fatiga corregida 
Sn(MF) : resistencia a la fatiga corregida auxiliar, asociada a los esfuerzos 
normales en un árbol y no incluye Kcar
Sns : resistencia a la fatiga corregida auxiliar, asociada a los esfuerzos 
cortantes en un árbol 
Snw : resistencia a la fatiga corregida de un resorte helicoidal 
Sn103 : resistencia a la fatiga corregida para una vida de 103 ciclos 
So, Sos : esfuerzo nominal normal y cortante 
Sp : límite de proporcionalidad, resistencia límite a la tracción de un perno 
Sr : esfuerzo radial de compresión en la superficie de contacto de un ajuste 
SR : esfuerzo de rotura 
Ss : esfuerzo cortante 
Ssba : esfuerzo de barrido de los filetes de un tornillo o tuerca 
Ssc : esfuerzo de comprimido a cierre de un resorte helicoidal 
Ssd : esfuerzo de diseño para esfuerzos cortantes 
Ssmax : esfuerzo máximo cortante 
Ssmax’ : esfuerzo cortante en el punto medio del lado más corto de una sección 
rectangular sometida a torsión 
Ssmin : esfuerzo mínimo cortante 
SsT : esfuerzo cortante por torsión 
Stci : esfuerzo tangencial en la superficie de contacto del elemento interno de 
un ajuste 
Stco : esfuerzo tangencial en la superficie de contacto del elemento externo de 
un ajuste 
Sti : esfuerzo tangencial en la superficie interna del elemento interno de un 
ajuste 
Sto : esfuerzo tangencial en la superficie externa del elemento externo de un 
ajuste 
Su : esfuerzo último (resistencia máxima a la tracción) 
Suc : esfuerzo último en compresión 
Sus : esfuerzo último en torsión o cortante 
Sy  : resistencia de fluencia en tracción 
Syc : resistencia de fluencia en compresión 
Sys : resistencia de fluencia en torsión o cortante 
Sy 0.2 : límite convencional de fluencia 
t : tiempo 
T : par de torsión 
Ta : par de torsión alternativo 
Tb : par de torsión resistente, producido por la tuerca, cuando se “baja” la 
carga mediante un tornillo de potencia 
Tb’ : par de torsión para “bajar” la carga mediante un tornillo de potencia 
Tc : par de fricción en un cojinete de empuje 
Temp : temperatura 
tf : espesor del ala de una sección en C 
th : espesor  
Ti : par de apriete de un perno 
Tl : tolerancia 
Tm : par de torsión medio 
Ts : par de torsión resistente, producido por la tuerca, cuando se “sube” la 
carga mediante un tornillo de potencia 
Ts’ : par de torsión para “subir” la carga mediante un tornillo de potencia 
tw : espesor del alma de una sección en C 
U : trabajo; energía 
V : fuerza cortante 
Vel : velocidad 
w : fuerza distribuida (fuerza por unidad de longitud); ancho de una huella 
de contacto rectangular 
W : peso 
Wa : peso de las espiras activas de un resorte 
Wi : constante para calcular el ancho del filete en la raíz de un tornillo 
Wo : constante para calcular el ancho del filete en la raíz de una tuerca 
x : coordenada cartesiana 
x  : coordenada x del centroide de un área 
y : coordenada cartesiana; deflexión de una viga 
y  : coordenada y del centroide de un área 
[y] : deflexión admisible de una viga
z : coordenada cartesiana; constante
Z : módulo de la sección
Z’ : módulo polar de la sección
zτ : profundidad del punto donde ocurre el esfuerzo cortante máximo en un 
problema de esfuerzos de contacto 
α : coeficiente, función de a/b (para un elemento de sección rectangular
sometido a torsión)
αF : semiángulo entre flancos de una rosca trapezoidal  
αp : ángulo de presión de los dientes de una rueda dentada 
αP : coeficiente que tiene en cuenta el efecto de pandeo 
αT : coeficiente de dilatación térmica lineal 
β : coeficiente, función de a/b (para un elemento de sección rectangular
sometido a torsión)
βd : ángulo de inclinación de los dientes de una rueda dentada 
γ : coeficiente, función de a/b (para un elemento de sección rectangular
sometido a torsión); peso específico; peso específico del material de un
resorte 
δ : deformación axial; diferencia entre la tolerancia de la calidad
considerada y la de la calidad inmediata más fina; dilatación o
alargamiento axial producido por un aumento de temperatura 
[δ] : deformación axial admisible 
δb : deformación axial de un perno 
δbi : deformación axial inicial (de apriete) de un perno 
δbt : deformación axial total (final) de un perno 
δc : deformación axial de una junta; deformación axial de comprimido a 
cierre de un resorte helicoidal 
δci : deformación axial inicial (de apriete) de las partes a unir de una junta 
δc-i : deformación axial de la parte a unir número i de una junta 
δct : deformación axial total (final) de las partes a unir de una junta 
Δdc : cambio en el diámetro de contacto del eje o del agujero de un ajuste 
producido por calentamiento o enfriamiento 
Δf : desviación o diferencia fundamental 
δi : relación entre el diámetro de un tramo de un árbol y el diámetro máximo 
de éste 
Δi : desviación o diferencia inferior 
Δp : desviación o diferencia real o efectiva 
Δs : desviación o diferencia superior 
ΔTemp : diferencia de temperatura 
ε : deformación unitaria
θ : ángulo de torsión; ángulo
[θ] : ángulo de torsión admisible 
λ : ángulo de avance de un tornillo de potencia; ángulo de paso de un
resorte helicoidal
λi : relación entre la longitud de un tramo de un árbol y la longitud total de
éste 
µ : coeficiente de fricción
µc : coeficiente de fricción en un cojinete de empuje
ν : relación de Poisson
νi : relación de Poisson del eje de un ajuste
νo : relación de Poisson del agujero de un ajuste 
ρ : densidad de masa
σ : esfuerzo normal
σ~ : tensor de esfuerzos
σa : esfuerzo alternativo normal 
σA, σB, σC  : esfuerzos principales para estados de esfuerzo plano: se usa la 
convención σA ≥ σB y σC = 0 
σae : esfuerzo alternativo equivalente de von Mises 
σm : esfuerzo medio normal 
σme : esfuerzo medio equivalente de von Mises 
σo : esfuerzo normal octaédrico 
 σ1, σ2, σ3 : esfuerzos principales: se usa la convención σ1 ≥ σ2 ≥ σ3
τ : esfuerzo cortante
τa : esfuerzo alternativo cortante
τm : esfuerzo medio cortante
τmax : esfuerzo cortante máximo 
τo : esfuerzo cortante octaédrico 
ϕ : ángulo de la elástica (tanϕ es la pendiente de la elástica); relación entre
la longitud de la tuerca (LT) y el diámetro medio (dm) de un tornillo de
potencia 
[ϕ] : valor admisible del ángulo de la elástica 
ψ : ángulo de la hélice de un tornillo de potencia
ω : velocidad angular
ωn : frecuencia (angular) natural
CAPÍTULO UNO 
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(a) Original, que consiste en la elaboración de algo por medio de un principio original.
(b) Adaptativo, que implica la aplicación de un sistema conocido a una nueva área, pero el
principio de solución sigue siendo el mismo.
(c) De variante, que consiste en hacer variaciones de ciertos aspectos de un sistema, pero la
función y el principio de solución siguen siendo los mismos.
Libardo Vicente Vanegas Useche
INTRODUCCIÓN
1.1 IMPORTANCIA DEL DISEÑO 
El diseño mecánico ha tenido un papel protagónico en el avance de la tecnología.  Sólo a través 
de éste se pueden desarrollar adecuadamente componentes y sistemas tales como sillas, 
máquinas herramientas, electrodomésticos, puentes, edificaciones, automóviles y naves 
espaciales.  Es gracias a los conocimientos en ingeniería mecánica que podemos predecir con 
cierta exactitud los comportamientos de las estructuras y máquinas y que podemos diseñar éstas 
para que dichos comportamientos sean los requeridos. 
El proceso de diseño debe ser planeado adecuadamente para obtener resultados satisfactorios, ya 
que depende de muchos factores.  Se tienen que tomar decisiones en cuanto a los materiales con 
que se construirán los elementos, geometrías, dimensiones, tratamientos termoquímicos y 
superficiales, métodos de manufactura y costos, entre otros.  En general, no existe una solución 
única para satisfacer una necesidad, por lo que se deben considerar los diferentes aspectos y 
criterios para obtener una solución óptima o, por lo menos, adecuada.  El diseño de ingeniería 
es el área que tiene que ver con el proceso completo, desde la identificación de la necesidad hasta 
la construcción del dispositivo.  Aquí hablaremos brevemente del diseño de ingeniería, y en los 
capítulos restantes se estudia el diseño mecánico, que tiene que ver con la aplicación de 
conceptos de la mecánica de sólidos. 
Actualmente, muchas compañías del mundo están muy interesadas en invertir en diseño.  El 
ciclo de vida de un producto muestra que las ventas de productos antiguos tienden a reducirse, y 
los productos innovadores de los competidores tienden a acelerar este proceso.  Por tanto, las 
compañías tienen que invertir en el diseño de nuevos productos si quieren mantenerse en el 
mercado y obtener utilidades.  El diseño debe ser muy efectivo y eficiente con el fin de reducir 
costos, esfuerzos y tiempo para introducir los productos en el mercado. 
1.2 ¿QUÉ ES DISEÑO? 
El diseño se ocupa de la creación de algo (un dispositivo, producto o sistema), el cual puede ser 
completamente nuevo o consistir de un componente modificado. De acuerdo con esto, se puede 
hablar de tres tipos de diseño[1]: 
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(a) Exploración de alternativas
(b) Generación de ideas
(c) Evaluación de alternativas
(d) Desarrollo y comunicación del diseño
Diseño de Elementos de Máquinas
1.3 OBJETIVOS DEL DISEÑO 
El objetivo del diseño es satisfacer una necesidad.  Los automóviles han sido diseñados debido a 
la necesidad de transportarnos de un sitio a otro con cierta comodidad y rapidez; los vehículos de 
carga se necesitan para el transporte de grandes cantidades de carga; las naves espaciales se 
requieren para explorar el espacio.  Sólo desde el siglo pasado las exigencias del diseño han sido 
tan enormes.  Inicialmente se construía toda clase de dispositivos, con el fin casi único de 
satisfacer la necesidad.  Actualmente, esto se debe hacer con los menores costos, con la mayor 
funcionalidad y la mejor apariencia, entre muchos otros criterios.  Es decir, las exigencias de 
nuestro mundo competitivo son ahora mucho mayores; se requieren soluciones “óptimas”, que 
cumplan de la mejor manera posible los requerimientos actuales: funcionalidad; calidad; bajos 
costos; buena apariencia; durabilidad; facilidad de manufactura, ensamble, mantenimiento, 
montaje y reciclaje; estandarización; bajo peso; confiabilidad.  Entonces, el diseño es una 
actividad riesgosa y compleja que debe realizarse de una manera sistemática. 
1.4 PROCESO DE DISEÑO 
1.4.1 Introducción 
El diseño consiste en una secuencia de actividades realizadas para definir completamente una 
idea, un nuevo sistema o dispositivo.  La palabra “definir” se entiende como la generación de 
todas las descripciones y especificaciones necesarias para el nuevo sistema que se creará.  El 
diseño moderno es un proceso de ingeniería de toma de decisiones, iterativo y complejo.  Las 
necesidades son más complicadas que antes y, por lo general, son mal definidas.  Además, se 
deben tener en cuenta más criterios, tales como el precio, los costos, los tiempos (de introducción 
del producto, de elaboración del sistema, etc.), la apariencia y la facilidad de manufactura, 
montaje y mantenimiento. 
Debido a este tipo de complejidades y presiones, las empresas están adoptando el enfoque de 
ingeniería concurrente con el fin de mejorar el proceso de diseño.  Éste tiene que hacerse bien, en 
el menor tiempo y teniendo en cuenta todos los criterios necesarios.  La ingeniería concurrente es 
una estrategia moderna que hace hincapié en la necesidad de diseñar un producto de alta calidad, 
con el menor esfuerzo, tiempo y costo.  Esto se logra mediante el uso de herramientas y técnicas 
tales como CAD (diseño asistido por computador), CAM (manufactura asistida por computador), 
sincronización de las actividades relativas al desarrollo de un nuevo producto (mercadeo, diseño, 
plan de trabajo, preparación de las ventas) y el uso de equipos multidisciplinarios (personas de 
ventas, de fabricación, de diseño y de mantenimiento, entre otras). 
Existen muchos modelos que se han propuesto para representar el proceso de diseño.  Sin 
embargo, éste es complejo y no se puede ceñir a un esquema rígido.  El diseño comienza con una 
necesidad o un problema, con sus objetivos, criterios y limitaciones.  Se puede proseguir con 
cuatro etapas[2]: 
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1.4.2 Exploración de alternativas 
Al comienzo del proceso, el diseñador se enfrenta a un problema mal definido.  Tanto éste como 
las soluciones no han sido exploradas, y hay que entenderlas bien para poder llegar a una 
solución satisfactoria.  Por lo tanto, en esta etapa se explora el problema, se define mejor y se 
buscan soluciones tentativas.  Esta etapa, al igual que la siguiente, suele estar acompañada de 
bocetos, y es crucial ya que la dirección del diseño se verá afectada por esta búsqueda 
preliminar. 
1.4.3 Generación de ideas 
El diseñador procede con otra tarea difícil, la generación de soluciones.  Esta etapa requiere un 
gran esfuerzo.  Depende, en parte, de la capacidad del diseñador para desarrollar algo nuevo, 
combinar ideas nuevas o viejas y hacer modificaciones a dispositivos existentes. Además, 
depende de las herramientas disponibles, tales como las computacionales y bases de 
conocimiento que ayudan en la generación de conceptos.  El adecuado uso de la información y 
las metodologías permiten al diseñador hacer un buen diseño.  El resultado de este paso es un 
conjunto de propuestas. 
1.4.4 Evaluación de alternativas 
Las propuestas tienen que ser comprobadas con el fin de encontrar posibles problemas y para 
asegurar que el comportamiento del nuevo diseño será apropiado.  La evaluación toma tiempo y 
es normalmente iterativa, ya que el diseñador tiene que hacer cambios que pueden afectar el 
desempeño de los demás componentes.  La decisión puede llegar a ser complicada, ya que hay 
que poner en la balanza los diferentes criterios, objetivos y restricciones, así como la 
interdependencia entre ellos.  El objetivo final de esta etapa es la selección del diseño óptimo, o 
al menos uno satisfactorio. 
1.4.5 Desarrollo y comunicación 
El resultado del proceso es la creación de una descripción completa del diseño o 
especificaciones, tales como las dimensiones exactas, tipos de acabados superficiales, 
materiales, tolerancias, colores, tratamientos y operaciones a realizar (fabricación, montaje).  
Esta descripción debe ser completa y entendible para los que van a construir el nuevo 
dispositivo.  Algunas formas de comunicar los diseños son planos, prototipos físicos o virtuales, 
listas de componentes, especificaciones para el proceso de fabricación y códigos de control 
numérico.  Después de esto vienen otras etapas como manufactura, empaque, transporte, venta y 
servicios posventa. 
1.4.6 Modelo de French 
En la figura 1.1 se muestra un modelo del proceso de diseño un poco más detallado, basado en 
las siguientes actividades: análisis del problema, diseño conceptual, desarrollo de diseños y 
diseño de detalle.  Estas actividades son en esencia las mismas que las del modelo anterior.  El 
modelo se muestra como un diagrama de flujo en el que los círculos representan etapas 
alcanzadas (salidas) y los rectángulos representan las actividades. 
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Figura 1.1  Modelo de French del proceso de diseño[3]
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En particular, en el diseño de detalle se definen un gran número de detalles (pequeños o 
grandes), y es en éste donde se hacen cálculos de verificación de resistencia, entre otros, los 
cuales se estudian en este libro. 
1.5 CONSIDERACIONES DE DISEÑO 
1.5.1 Protecciones o sistemas de seguridad 
Es conveniente preguntarse qué efectos negativos puede tener la falla del sistema y cómo se 
pueden atenuar o eliminar.  Por tanto, es ventajoso diseñar sistemas alternos o de seguridad que 
permitan el funcionamiento de la máquina o estructura en caso de una falla e impidan una 
consecuencia perjudicial.  Por ejemplo, en los aviones existen sistemas de respaldo que se ponen 
en funcionamiento una vez ocurre una falla en algún sistema principal.  En sistemas de fluido se 
suele usar una bomba en “stand-by”, de tal manera que si falla la bomba principal, la segunda se 
pone en funcionamiento mientras se resuelve el problema con la primera.  En ciertos sistemas 
críticos donde se prevea crecimiento de grietas, tales como en los fuselajes de los aviones, se 
usan paragrietas o refuerzos que detienen o retrasan el crecimiento de grietas que pueden crecer 
inestablemente. 
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1.5.2 Normas 
Es indispensable también que para cada diseño, se determinen cuáles son las normas que pueden 
aplicarse (ya sea de obligatorio cumplimiento o no). Dichas normas se deberían consultar para 
cumplir las que son obligatorias y como un soporte adicional para aquellas que no lo son. 
1.6 OBJETIVO DEL LIBRO 
En este libro se exponen conceptos básicos de diseño mecánico, y fue escrito con el propósito de 
que tanto estudiantes como egresados de programas afines a la ingeniería mecánica puedan 
aprender o consultar conceptos, ecuaciones y problemas referentes al tema.  No pretende ser un 
compendio completo de los fundamentos del diseño mecánico; ya existen algunos libros con este 
enfoque.  Más bien, se quiere facilitar el aprendizaje a los estudiantes, ya que ellos pueden 
acceder directamente a los temas en los que se quiere hacer énfasis, con la profundidad deseada. 
A pesar de haber sido concebido como texto de un curso de diseño de máquinas, el libro se ha 
escrito buscando que sea suficientemente pedagógico y completo para que sirva para el 
autoaprendizaje y consulta.  Por lo tanto, se ha tratado de explicar con cierta profundidad la 
aplicación de conceptos y procedimientos básicos como la construcción de diagramas de 
cizalladura y momento y de diagramas de cuerpo libre, el cálculo de reacciones, etc.  Se espera 
entonces que este libro sea un medio de aprendizaje de los conceptos básicos, los cuales pueden 
ser aplicados en muchos casos y servirán para el futuro aprendizaje de conceptos más avanzados.  
A lo largo del texto se dan indicaciones acerca de los libros donde el estudiante puede ampliar 
sus conocimientos sobre ciertos temas, si así lo quiere o considera necesario. 
1.7 ORGANIZACIÓN 
1.7.1 Estructura 
El libro está divido en tres partes principales.  La primera parte la constituye el diseño para 
carga estática.  Comienza con un repaso de los conceptos de resistencia de materiales, continúa 
con nociones básicas para el diseño de elementos cuyos puntos críticos tengan estados de 
esfuerzo simples y culmina con el estudio de las teorías de falla estática que se utilizan para 
elementos sometidos a combinaciones de cargas.  La segunda parte trata el tema de carga 
variable mediante la teoría de fatiga: modelo esfuerzo-vida, el cual fue desarrollado a partir del 
siglo XIX.  Se incluye en esta parte el tema de los esfuerzos de contacto, los cuales aparecen 
cuando se tienen dos cuerpos que transmiten fuerzas a través de superficies que presentan 
contactos puntuales o lineales, tales como levas y seguidores, engranajes y rodamientos.  
Usualmente, los esfuerzos de contacto son cíclicos produciendo falla por fatiga superficial.  La 
última parte estudia aplicaciones específicas de diseño y temas adicionales: árboles de 
transmisión de potencia, tornillos de unión y de potencia, resortes, ajustes y tolerancias y 
esfuerzos debidos a ajustes con interferencia. 
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1.7.2 Unidades 
El apéndice 1 presenta las unidades más usadas en este libro; se presentan algunas unidades del 
Sistema Internacional de Unidades (SI), el cual es el sistema legal de unidades en Colombia; 
sin embargo, es necesario que el estudiante se familiarice con otros sistemas que todavía 
tienen una gran influencia en nuestro medio.  Como separador decimal se usa el “punto”, ya 
que éste es el que se usa principalmente en el ámbito internacional (tanto en la literatura 
académica como en la científica).  Se presentan algunas equivalencias entre unidades del SI, 
inglesas y métricas.  También, se presentan los prefijos del SI y algunas equivalencias de 
unidades.  Se invita al estudiante a leer también las recomendaciones sobre el uso de unidades 
del SI y sobre las reglas de impresión. 
1.7.3 Bibliografía y referencias 
Cada capítulo suministra un listado de los libros, artículos u otras publicaciones utilizadas o 
citadas en él, con el fin de que el estudiante tenga claridad en cuanto a los trabajos que puede 
consultar para ampliar su conocimiento en los respectivos temas.  Las referencias se citan con 
números entre corchetes, por ejemplo: [1]; este número indica la referencia que aparece al final 
del capítulo respectivo. 
1.8 NOTAS FINALES 
El autor de este libro no asume ninguna responsabilidad sobre la aplicación de lo aquí expuesto; 
toda la responsabilidad recae en el diseñador.  Por lo tanto, el calculista debe ser muy riguroso a 
la hora de aplicar los diferentes conceptos y ecuaciones.  Siempre se deberían validar los 
resultados teóricos con resultados experimentales o con resultados obtenidos mediante métodos 
numéricos (por ejemplo, mediante el uso del método de elementos finitos).  Por otro lado, existe 
mucha información que el diseñador debe conocer para realizar algunos diseños de manera 
satisfactoria.  Teorías de falla para materiales compuestos, termofluencia, mecánica de fractura y 
análisis de falla, entre muchos otros aspectos, deben tenerse en cuenta cuando se requiera. 
Se agradece a todos los lectores de este libro el envío de comentarios sobre su forma y contenido 
(lvanegas@utp.edu.co). 
1.9 REFERENCIAS BIBLIOGRÁFICAS 
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CONCEPTOS DE RESISTENCIA DE MATERIALES 
2.1 INTRODUCCIÓN 
En este capítulo se presenta una revisión de los aspectos más pertinentes para el curso 
“Fundamentos de Diseño Mecánico” de la teoría de resistencia de materiales.  Se estudia el 
concepto de esfuerzo, esfuerzos normal y cortante, estado de esfuerzo de un punto, carga axial, 
flexión, torsión, cortante directo, esfuerzo de apoyo, desgarro y esfuerzos cortantes en vigas.  Sin 
embargo, otros temas de resistencia de materiales tales como estado de esfuerzo plano, estado 
triaxial de esfuerzo, esfuerzos principales y círculos de Mohr se estudiarán en el capítulo 4.  Es 
recomendable que el estudiante entienda muy bien estos temas, ya que una comprensión 
inadecuada de éstos afectará el entendimiento de los temas subsecuentes. 
2.2 ESFUERZO 
2.2.1 ¿Qué es esfuerzo? 
Para recordar el concepto de esfuerzo considere el cuerpo de la figura 2.1.a, el cual está 
sometido a n fuerzas F1, F2, F3, etc.  Al hacer el corte mostrado en la figura 2.1.b y aislar la parte 
izquierda, se obtiene el diagrama de cuerpo libre mostrado en la misma figura, en el que 
aparecen unas reacciones internas F y M en la sección de corte.  En general, la fuerza F y el 
momento M tendrán componentes tangencial y normal al plano, tal como se muestra en la 
figura 2.1.c. 
Figura 2.1  Fuerzas normales y cortantes en una sección de un elemento sometido a fuerzas 
externas (parte 1) 
Si consideramos la sección de corte como la unión de un número finito de áreas, tal como se 
muestra en las figuras 2.1.d y 2.1.e, cualquier área ΔA soportará una fuerza tangencial, ΔFt 
(figura 2.1.d), y una normal, ΔFn (figura 2.1.e).  La suma vectorial de todas estas fuerzas es igual 
a la fuerza interna F, y, en general, estas fuerzas no se distribuyen uniformemente sobre el área 
de corte. 
(a) Cuerpo sometido a
fuerzas externas
(b) Diagrama de cuerpo libre de una
parte del cuerpo.  Se presenta una
fuerza interna F y un momento M
(c) F y M son las sumas vectoriales
de las componentes Ft y Fn y Mt y
Mn respectivamente
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Figura 2.1  Fuerzas normales y cortantes en una sección de un elemento sometido a fuerzas 
externas (parte 2) 
El objetivo de dividir las componentes de la fuerza resultante F en las fuerzas sobre las áreas, es 
el de conocer qué partes de la sección soportan mayores fuerzas internas.  Para lograr un mejor 
entendimiento de cómo se distribuyen las componentes Ft y Fn, las áreas en que se divide la 
sección deben ser muy pequeñas.  Si estas áreas son infinitesimales, se obtiene un entendimiento 
completo de la forma en que se distribuye la fuerza interna.  Sin embargo, para áreas 
infinitesimales se tienen fuerzas infinitesimales, entonces, se hace necesario trabajar con la 
intensidad de fuerza por unidad de área, que se obtiene dividiendo la fuerza infinitesimal 
sobre el área infinitesimal sobre la cual actúa, y que equivale al concepto de esfuerzo. 
2.2.2 Esfuerzo, esfuerzo normal y esfuerzo cortante 
La figura 2.1.f muestra un área infinitesimal cualquiera sobre la cual actúan dos esfuerzos, uno 
normal a la superficie, S, y otro tangente a ella, Ss.
 1  El esfuerzo perpendicular a la superficie se 
denomina esfuerzo normal y el tangente esfuerzo cortante. 
El esfuerzo es la intensidad de fuerza por unidad de área.  Podemos expresar el esfuerzo como: 
(2.1) 
donde dFn y dFt son las fuerzas infinitesimales normal y tangencial, respectivamente, que actúan 
sobre un área infinitesimal dA (figura 2.1.f); S y Ss son los esfuerzos producidos por las fuerzas 
dFn y dFt respectivamente.  Note que en los textos de resistencia de materiales se usa 
1 S es la primera letra de la palabra esfuerzo en inglés: stress.  El subíndice “s” viene de “cortante” en inglés: shear. 
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(d) Ft es la suma de varias fuerzas
ΔFt actuando sobre un número
finito de áreas: Ft = Σ ΔFt
(e) Fn es la suma de varias
fuerzas ΔFn actuando sobre un
número finito de áreas: Fn = Σ ΔFn
(f) Fuerzas infinitesimales normal y
tangencial en un punto (área
infinitesimal) de la sección de corte
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normalmente la letra griega σ  para denotar esfuerzo normal y la letra griega τ  para esfuerzos 
cortantes.  En este texto estas letras se usarán en capítulos posteriores para casos especiales2. 
Como se dijo, el esfuerzo normal es aquel que tiene una dirección normal (perpendicular) a la 
cara sobre la cual actúa; es de tracción, si el esfuerzo hala de la cara (la flecha apunta desde la 
cara hacia fuera), tratando de separar el elemento en el punto donde está aplicado y en la 
dirección del esfuerzo, tal como ocurre con el esfuerzo S en la figura 2.1.f.  El esfuerzo normal 
es de compresión, si éste empuja la cara (la flecha apunta hacia la cara), tratando de comprimir 
el punto en la dirección de dicho esfuerzo (esfuerzo SZZ en la figura 2.2.b). 
El esfuerzo cortante, como su nombre lo dice, tiende a cortar o cizallar el elemento en una 
dirección tangente a la cara sobre la cual actúa. 
El concepto de esfuerzo nace, entonces, de la necesidad de conocer la forma en que se 
distribuyen las fuerzas tangencial y normal en una sección cualquiera; no basta conocer la fuerza 
total para saber cuál es la zona donde hay mayor intensidad de fuerza por unidad de área. 
2.2.3 Estado de esfuerzo de un punto 
La figura 2.2.a muestra los esfuerzos normal, SXX, y cortante, SsX, que actúan sobre la cara 
mostrada de un punto de alguna sección de corte; el primer subíndice “X” indica que la cara 
sobre la cual actúa el esfuerzo es perpendicular al eje x, y el segundo en SXX indica que éste actúa 
en la dirección del eje x.  La combinación de esfuerzo normal y cortante cambia para el mismo 
punto, si éste se analiza desde otro plano de corte.  Por lo tanto, no basta conocer esta pareja de 
esfuerzos, ya que dependiendo de la orientación del plano de corte se tendrán diferentes parejas.  
Al analizar los esfuerzos que actúan sobre tres planos ortogonales, sí se define completamente el 
estado de esfuerzo en un punto. 
 
Figura 2.2  Esfuerzos normales y cortantes en un punto de un elemento sometido a cargas 
2 Por ejemplo, cuando a partir de los esfuerzos encontrados con las cargas sobre el elemento, se determinan los esfuerzos 
principales, el esfuerzo cortante máximo u otros esfuerzos que resulten de la manipulación (rotación) del estado inicial de 
esfuerzos. 
x 
y 
z 
(a) Esfuerzos normal, SXX,
y cortante, SsX, que actúan
sobre la cara perpendicular
al eje x de un punto
(b) Esfuerzos normales y
cortantes sobre las caras
perpendiculares a los ejes
x, y y z de un punto
(c) Estado triaxial
de esfuerzo
SXX 
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(2.2, 2.3 y 2.4) 
De acuerdo con esto, de los nueve esfuerzos mostrados en la figura 2.2.c, sólo seis son 
independientes.   
Los esfuerzos que actúan sobre las tres caras ocultas del cubo infinitesimal son iguales a los 
esfuerzos que actúan en las tres caras mostradas, pero van en sentidos contrarios. 
El estado de esfuerzo de un punto depende de la orientación de los planos ortogonales 
analizados, teniéndose infinitos estados de esfuerzo para las diferentes orientaciones. 
En este capítulo nos interesa analizar elementos sometidos a cargas simples, tales como carga 
axial, flexión, torsión y cortante directo; cada una de las cuales produce un estado de esfuerzo 
similar a alguno de los mostrados en la figura 2.3.  Para cada uno de los tres tipos de esfuerzo 
simple, se muestra el dibujo en isométrico y una vista adecuada del elemento infinitesimal.  En 
las siguientes secciones se analizará el estado de esfuerzo producido por cada tipo de carga.  
Figura 2.3  Estados de esfuerzo simples
3 Cuando se desea construir círculos de Mohr, las ecuaciones 2.2 a 2.4 deben cambiarse de tal manera que uno de los términos 
de cada ecuación sea precedido por el signo “–”. 
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La figura 2.2.b muestra el estado de esfuerzo del punto de la figura 2.2.a.  Dicho punto está 
representado por un cubo de volumen infinitesimal, cuyas caras apuntan en las direcciones x, y y 
z. En cada cara actúa un esfuerzo normal y un esfuerzo cortante.  Para el manejo matemático, los
esfuerzos cortantes se descomponen en las direcciones x, y y z, ya que cada esfuerzo cortante
puede tener una dirección diferente a la de los tres ejes coordenados.  El estado de esfuerzo que
resulta al descomponer los esfuerzos cortantes, denominado estado triaxial de esfuerzo, se
muestra en la figura 2.2.c.  Los esfuerzos tienen dos subíndices; el primero (después del
subíndice “s” para el caso de los esfuerzos cortantes) indica el plano sobre el cual actúa, y el
segundo la dirección del esfuerzo.  Siempre se cumple que3:
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2.2.4 Unidades de esfuerzo 
Siendo esfuerzo la relación entre fuerza y área, sus unidades están dadas por una unidad de 
fuerza divida por una unidad de área (igual que para “presión”).  En el Sistema Internacional de 
Unidades (SI) se utiliza el pascal (Pa), igual a un newton sobre metro cuadrado: 
1 Pa = 1 N/m2 
Como los esfuerzos en elementos de máquinas usualmente son miles o millones de pascales, 
normalmente se utilizan el mega pascal (MPa) y el kilo pascal (kPa): 
1 MPa = 106 Pa 
       1 kPa = 103 Pa 
En el sistema inglés se utiliza la libra fuerza por pulgada cuadrada (psi): 
       1 psi = 1 lbf/in2 
Como “psi” es también una unidad relativamente pequeña, se suele utilizar el ksi (kpsi en 
algunos textos) 
1 ksi = 103 psi = 1000 lbf/in2 = 1 kip/in2 
Otra unidad utilizada algunas veces es el kilogramo fuerza por centímetro cuadrado, kgf/cm2. 
2.3 CARGA AXIAL 
2.3.1 Esfuerzos en carga axial 
Cuando un elemento recto de sección constante, como el de la figura 2.4, se somete a un par de 
fuerzas axiales, F, aplicadas en el centroide de la sección transversal, se producen esfuerzos 
normales en todo el elemento.  Bajo algunas condiciones adicionales (dadas más adelante), se 
dice que este elemento está sometido a carga axial, soportando un esfuerzo uniforme dado por: 
(2.5) 
donde A es el área de la sección transversal (el apéndice 2 presenta las fórmulas para el cálculo 
de las áreas y otras propiedades seccionales de algunas secciones comunes).  El signo es positivo 
si el esfuerzo es de tracción, es decir, cuando la carga es de tracción (figura 2.4.a).  Se toma el 
signo negativo para esfuerzos de compresión, producidos al aplicar una carga de compresión 
como la de la figura 2.4.b. 
,
A
F
S ±=  
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Figura 2.4  Elementos sometidos a carga axial 
Al hacer un corte en una sección cualquiera del elemento de la figura 2.4, se obtiene una 
distribución uniforme de esfuerzos en dicha sección, tal como se muestra en la figura 2.5.a, para 
tracción, y 2.5.b, para compresión.  El estado de esfuerzo en cualquier punto de la sección es 
uniaxial (sólo hay esfuerzo en una dirección), como se muestra en la misma figura 2.5. 
Figura 2.5  Carga axial.  Distribución uniforme de esfuerzos.  El estado de esfuerzo de cualquier 
punto es uniaxial 
Como se dijo, la ecuación 2.5 es válida bajo ciertas condiciones ideales, las cuales se podrían 
cumplir aproximadamente en la práctica: 
1. El elemento es completamente recto.
2. Las secciones a lo largo del material son uniformes.
3. La superficie es completamente lisa.
4. La sección a analizar está alejada de sitios de aplicación de cargas puntuales.
5. La carga F está aplicada exactamente en el centroide de la sección del elemento y en
dirección axial.
6. La carga es estática.
7. El material es completamente homogéneo.
8. El material no tiene esfuerzos residuales.
9. Si el elemento está en compresión, su longitud es tal que no existe posibilidad de pandeo4.
Cuando las cargas son puntuales, como en las figuras 2.5 y 2.6, el esfuerzo calculado como S = ± 
F/A es sólo el esfuerzo promedio, ya que el esfuerzo no se distribuye uniformemente.  La figura 
2.6 muestra las distribuciones de esfuerzo en una sección alejada del punto de aplicación de una 
carga puntual y en una cercana a dicho punto. 
4 Cuando un elemento a compresión es relativamente esbelto, es decir, su longitud es mucho mayor que las dimensiones de la 
sección transversal, éste tiende a flexionarse o pandearse; en ciertos puntos del elemento el esfuerzo superará la relación F/A. 
Estos elementos se denominan columnas y son estudiados en libros de resistencia de materiales o diseño (por ejemplo, 
en Norton[1]). 
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(a) Sección “alejada” de la carga (distribución uniforme)
Figura 2.6  Distribuciones de esfuerzo normal bajo cargas axiales puntuales 
En muchas aplicaciones prácticas la carga es distribuida.  Algunas aplicaciones con cargas 
puntuales se manejan con la teoría de esfuerzos de contacto (capítulo 6). 
2.3.2 Deformación por carga axial 
La figura 2.7 muestra una pieza sometida a tracción.  Debido a la acción de las fuerzas, ésta se ha 
alargado una cantidad δ, denominada deformación total.  Cuando la carga es de compresión, la 
pieza se acorta en vez de alargarse.  Note también de la figura 2.7 que la pieza sufre una 
deformación transversal; el elemento se adelgaza bajo carga de tracción y se ensancha bajo carga 
de compresión. 
Figura 2.7  Deformación total, δ, de un elemento a tracción.  Las líneas punteadas indican el 
tamaño inicial 
Algunas veces es conveniente trabajar con la deformación por unidad de longitud o deformación 
unitaria, ε, que es una variable adimensional y está dada por: 
(2.6) 
donde δ es la deformación total (en unidades de longitud) y L es la longitud de la pieza.  Como S 
= ±F/A y S = Eε  (dentro del límite de proporcionalidad)5: 
(2.7) 
5 Dentro del límite de proporcionalidad, el esfuerzo es proporcional a la deformación, y la proporcionalidad está determinada por 
el módulo de elasticidad, E (ver sección 3.2.2 en el capítulo 3). 
,
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(2.8)
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donde F es la fuerza axial, A es el área de la sección transversal y E es el módulo de elasticidad 
del material.  El signo “+” se toma para una carga de tracción, y el signo “–” para compresión, 
indicando que la pieza se acorta.  Como está implícito arriba, la ecuación 2.8 es válida sólo 
dentro del límite de proporcionalidad. 
EJEMPLO 2.1 
La pieza de acero mostrada en la figura 2.8 está sometida a tres cargas axiales, estáticas y 
distribuidas, aplicadas en los centroides de las secciones B, C y D, y está empotrada en el 
extremo A.  Determinar el punto o puntos de mayor esfuerzo, los esfuerzos máximos y la 
deformación total de la pieza. 
Figura 2.8  Elemento sometido a carga axial 
Solución: 
Para determinar las fuerzas internas en la pieza se efectúa un diagrama de fuerzas axiales, 
debiéndose determinar primero la reacción en el empotramiento.  Como todas las cargas 
externas son axiales, la reacción será también axial.  Del diagrama de fuerzas se obtiene el 
tramo de la pieza con mayor fuerza y se procede al cálculo del esfuerzo.  La deformación 
total se obtiene sumando las deformaciones parciales de los tres tramos: AB, BC y CD. 
Diagrama de cuerpo libre: 
La figura 2.9.a muestra el diagrama de cuerpo libre de la pieza.  La reacción axial RAx se 
asume arbitrariamente en tracción (dirección negativa de x). 
A B C D 
Sección transversal 
de 5 cm2 de área 
50 kN 10 kN 20 kN 
5 cm 5 cm 3 cm 
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Figura 2.9  Fuerzas en la pieza de la figura 2.8 
Ecuación de equilibrio y cálculo de la reacción: 
 
Diagrama de fuerzas axiales: 
La figura 2.9.b muestra el diagrama de fuerzas axiales de la pieza.  En la sección A hay una 
carga de tracción, RAx, igual a 40 kN; en el diagrama se dibuja una flecha vertical hacia 
arriba (indicando tracción) que representa esta fuerza.  La convención utilizada aquí es 
entonces que una fuerza es positiva en la dirección negativa de x, y negativa en la dirección 
positiva de x.  Entre la sección A y la B no hay carga, por lo tanto la fuerza axial es 
constante, y se dibuja una línea horizontal hasta B a partir de la cabeza de la flecha trazada.  
En la sección B se encuentra una fuerza de 50 kN en dirección x; entonces, se dibuja una 
A B C D 
50 kN 10 kN 20 kN RAx 
(a) Diagrama de cuerpo libre (b) Diagrama de fuerzas axiales
A B C D 
x 
F (kN) 
40 
–10
–20
x 
y 
kN 40     entonces     ;0kN 20kN 10kN 50     ;0 ==−++−=∑ AxAxx RRF
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flecha hacia abajo que representa esta fuerza, hasta alcanzar un valor de F igual a 40 kN – 
50 kN = –10 kN, como se ilustra en la figura 2.9.b  Entre las secciones B y C no hay fuerza; 
por lo tanto, se dibuja una línea horizontal hasta C desde la cabeza de la última flecha.  En la 
sección C hay una fuerza de 10 kN en dirección x; entonces, se dibuja una flecha hacia abajo 
que representa esta fuerza, hasta alcanzar un valor de F igual a –10 kN – 10 kN = –20 kN.  
Entre las secciones C y D no hay fuerza; por lo tanto, se dibuja una línea horizontal hasta D 
desde la cabeza de la última flecha.  Finalmente, en D se dibuja una flecha vertical hacia 
arriba, que corresponde a la fuerza de 20 kN (en –x); el diagrama “cierra” en la línea 
correspondiente a F = 0, indicando que existe equilibrio de fuerzas axiales. 
Puntos de mayores esfuerzos: 
De acuerdo con la figura 2.9.b, la máxima fuerza axial interna es de 40 kN, en tracción (ya 
que es positiva en el diagrama), y actúa en el tramo AB.  En el tramo CD ocurre la máxima 
fuerza de compresión (F < 0), igual a 20 kN.  Como el esfuerzo en un punto está dado por 
la ecuación 2.5 (S = ± F/A),  y el área de  la pieza  es constante  (AAB = ABC = ACD = A), los 
puntos de mayores esfuerzos son los que están en las secciones de mayores fuerzas internas; 
entonces, los puntos que soportan el máximo esfuerzo de tracción son todos los que están en 
el tramo AB, y los que soportan el máximo esfuerzo de compresión son todos los del tramo 
CD. 
Esfuerzos máximos: 
En el tramo AB el esfuerzo es igual a: 
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En el tramo CD el esfuerzo es igual a: 
Deformación axial de la pieza: 
La deformación total de la pieza puede calcularse como la suma de las deformaciones de los 
tramos; cada una de éstas se calcula con la ecuación 2.8.  Teniendo en cuenta que el módulo 
de elasticidad del acero es 207 GPa (tabla A-3.1 del apéndice 3) y asumiendo que se cumple 
la ley de Hooke, tenemos: 
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Note que los tramos BC y CD se acortan, entonces sus deformaciones son negativas.  La 
deformación total es: 
El acero es un material muy rígido, razón por la cual la deformación de la pieza es del orden 
de micrómetros, aunque soporte grandes esfuerzos.  
= 19.3×10−6 m − 4.8×10−6 m − 5.8×10−6 m = 8.7×10−6 m = 8.7 µm= δ AB + δBC + δCDδ
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2.4 FLEXIÓN 
2.4.1 Esfuerzos por flexión 
Ocurre flexión cuando un elemento de sección constante y simétrica respecto al plano donde 
ocurre dicha flexión, se somete a momentos flectores, M, (o a cargas transversales); la figura 
2.10 muestra un elemento, denominado viga, de sección rectangular sometido a flexión.  Cuando 
la viga está sometida a momentos flectores, sin cargas transversales, como en el caso de la figura 
2.10, ocurre flexión pura. 
Figura 2.10  Elemento de sección rectangular sometido a flexión 
El elemento sometido a flexión se curva, de tal manera que algunos puntos se alargan (puntos 
superiores de la viga de la figura 2.10), quedando sometidos a esfuerzos de tracción.  Algunos se 
acortan (puntos inferiores), quedando a compresión, y otros no se deforman ni soportan esfuerzo.  
La figura 2.11.a muestra una viga con una sección de corte; se muestra el plano neutro que es 
aquel que contiene los puntos de la viga que no sufren deformación ni esfuerzo.  El plano neutro 
es perpendicular al plano donde ocurre la flexión, es paralelo a la dirección axial de la viga, y 
pasa por el centroide de la sección.  Para el sentido mostrado de M, los puntos por encima del 
plano neutro están a tracción (se alargan) y los puntos por debajo están a compresión (se 
acortan).  Los estados de esfuerzo de los puntos más alejados del eje neutro son iguales a los 
producidos en carga axial (ver figura 2.5). 
Elemento  
inicialmente recto 
M 
Plano donde actúan 
las cargas y donde 
ocurre la flexión 
M 
Sección transversal 
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Puntos a compresión 
(a) Plano neutro.  Algunas veces se utiliza el
término “eje neutro” como se muestra en (b) (b) Distribución de esfuerzos
Plano 
neutro M 
Sección de corte 
T 
C 
Puntos a tracción 
Eje Neutro (E.N.) 
M 
St 
Sc
ct 
cc
h
Figura 2.11  Plano neutro y distribución de esfuerzos en una viga sometida a flexión 
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Como se dijo, en flexión se producen esfuerzos normales, de tracción y de compresión, 
distribuidos linealmente, tal como se muestra en la figura 2.11.b.  Los puntos en el plano neutro 
no soportan esfuerzo, y el esfuerzo en un punto cualquiera es directamente proporcional a la 
distancia de dicho punto al plano neutro.  De acuerdo con esto, los esfuerzos máximos, de 
tracción y de compresión, ocurren en los puntos más alejados del plano (o eje) neutro, y están 
dados por: 
 (2.9) 
donde St y Sc son los esfuerzos máximos de tracción y de compresión, respectivamente, ct y cc 
son las distancias desde el plano neutro hasta los puntos extremos a tracción y compresión, 
respectivamente (figura 2.11.b), M es el momento flector en la sección de análisis e I es el 
momento rectangular de inercia de la sección (en el apéndice 2 se encuentra información sobre 
los momentos de inercia de secciones comunes). 
La ecuación 2.9 es válida si la sección es simétrica respecto al plano donde ocurre la flexión 
(plano de aplicación de las cargas transversales, si las hay); tal es el caso de las secciones 
mostradas en la figura 2.12.  Si además la sección es simétrica respecto al eje neutro, es decir, la 
sección es doblemente simétrica (ver figuras 2.12.a, b y c), el esfuerzo se puede expresar como: 
(2.10) 
donde S es el esfuerzo en el punto extremo superior o inferior.  El signo “+”  indica que el 
esfuerzo es de tracción y el signo “–” indica que es de compresión, c es la distancia desde el 
plano neutro hasta los puntos extremos y Z = I/c es el módulo de la sección. 
,
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Figura 2.12  Algunas secciones transversales típicas de vigas.  Las secciones (a), (b) y (c) 
son doblemente simétricas.  Las secciones (d) y (e) son simétricas sólo respecto al plano 
vertical (donde ocurre la flexión) 
(a) Circular
E.N. 
(b) Rectangular
E.N. 
(e) “U” o canal
E.N. 
(d) “T” (invertida)
E.N. 
(c) “I”
E.N. 
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Si existen cargas transversales sobre la viga, aparecen también esfuerzos cortantes, los cuales son 
más pequeños que los esfuerzos normales si la viga es “larga” (esbelta).  Una viga se considera 
larga si su longitud es 10 ó más veces la altura (peralte), h, de la sección[1].  Es importante 
tener claro que en los puntos de mayores esfuerzos normales (puntos extremos) el esfuerzo 
cortante es igual a cero; por lo tanto, los puntos de análisis están sometidos sólo a esfuerzo 
normal; es decir, no se desprecia el esfuerzo cortante en la viga, simplemente se omite el 
análisis de puntos diferentes a los puntos de mayores esfuerzos normales.  Si la viga es “corta” o 
es de madera (la resistencia de la madera al esfuerzo cortante puede ser pequeña en la dirección 
de las fibras), es necesario revisar la viga a los esfuerzos cortantes. El tema de esfuerzos 
cortantes en vigas se estudiará en la sección 2.7. 
Las ecuaciones 2.9 y 2.10 son válidas bajo las siguientes condiciones: 
1. La viga es recta en dirección longitudinal (cuando no está cargada).
2. El punto a analizar no está situado en la proximidad del punto de aplicación de una fuerza o
de una discontinuidad de la sección.
3. El esfuerzo calculado en la superficie es válido si ésta es lisa.
4. La sección de la viga es simétrica con respecto al plano de aplicación de las cargas.
5. Las alas, si las hay (ver figuras 2.12.c, d y e), no están pandeadas.
6. La carga es estática.
7. El material es homogéneo.
8. La viga no está retorcida.
9. El material no tiene esfuerzos residuales.
10. El esfuerzo cortante (vertical) es despreciable comparado con el esfuerzo de flexión (esto
sólo es válido para vigas largas, por lo tanto, se deberá hacer la comprobación de la
combinación de esfuerzos cortante y normal de flexión en algún punto interior de la viga para
vigas cortas y de madera).
11. No hay componente longitudinal de las fuerzas sobre la viga.
12. El esfuerzo permanece proporcional a la deformación (Ley de Hooke), es decir, el esfuerzo
no sobrepasa el valor del límite de proporcionalidad.
Diagramas de fuerza cortante y momento flector 
Los diagramas de fuerza cortante y momento flector de una viga son aquellos con los cuales se 
puede determinar la fuerza cortante interna, V, y el momento flector interno, M, en cualquier 
sección de la viga.  Entonces, de estos diagramas se determinan las secciones de mayores 
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momentos flectores y mayores fuerzas cortantes.  La construcción de estos diagramas y el uso de 
la ecuación 2.10 se repasarán mediante un ejemplo. 
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EJEMPLO 2.2 
La viga “larga” simplemente apoyada de la figura 2.13 tiene una sección rectangular 
constante de 5 cm de ancho por 15 cm de alto, y está sometida a las cargas mostradas.  
Construir los diagramas de fuerza cortante y momento flector de la viga, determinar los 
puntos de mayores esfuerzos y los valores de dichos esfuerzos. 
Figura 2.13  Viga simplemente apoyada sometida a una carga distribuida, wAB, una 
carga puntual, FC, y un momento flector, MD.  El apoyo en E impide las traslaciones 
vertical y horizontal, mientras que el apoyo en A impide la traslación vertical, mas no 
la horizontal 
Solución: 
Para trazar los diagramas de fuerza cortante y momento flector se deben determinar las 
reacciones en los apoyos, para lo cual se hace el diagrama de cuerpo libre y se plantean las 
ecuaciones de equilibrio.  Después de trazar el diagrama de momento flector se identifica la 
sección con mayor momento y se calculan los esfuerzos máximos, a tracción y a 
compresión, utilizando la ecuación 2.9 ó 2.10; como la viga es “larga” (la longitud es mucho 
mayor que 10 veces la altura de la sección transversal), los esfuerzos cortantes no se 
analizan. 
Diagrama de cuerpo libre: 
La figura 2.14 muestra el diagrama de cuerpo libre de la viga.  Para formular las ecuaciones 
de equilibrio, la fuerza distribuida wAB puede reemplazarse por una fuerza concentrada de 15 
kN, obtenida al multiplicar wAB por 1.5 m (longitud sobre la cual actúa wAB).  La fuerza 
concentrada se ubica en la mitad de la carga distribuida.  Los apoyos han sido reemplazados 
por las reacciones RAy, en A y REy y REx en E.  Como la única fuerza en x es REx, ésta 
reacción es nula para garantizar el equilibrio de fuerzas en dicha dirección. 
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wAB = 10 kN/m FC = 12 kN 
MD = 5 kN⋅m 
A B C D E 
1.5 m 2 m 1 m 1.5 m 
Sección rectangular 
de 5 × 15 cm2
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Figura 2.14  Diagrama de cuerpo libre de la viga de la figura 2.13 
Ecuaciones de equilibrio y cálculo de las reacciones: 
 
De la última ecuación se obtiene REy, y al reemplazar esta reacción en la penúltima ecuación, 
se obtiene RAy: 
Diagrama de fuerza cortante: 
La figura 2.15 muestra el diagrama de fuerza cortante de la viga.  En la sección A hay una 
carga concentrada hacia arriba, RAy, igual a 19.29 kN; en el diagrama se dibuja una flecha 
vertical hacia arriba que representa esta fuerza.  Entre la sección A y la B hay una carga 
distribuida uniforme,  wAB = 10 kN/m, que aporta una carga hacia abajo de 15 kN ya que 
actúa sobre 1.5 m de la viga; para una carga distribuida uniforme se dibuja en el diagrama 
una línea recta inclinada, la cual parte de la cabeza de la flecha en A y llega en B a un valor 
de 19.29 kN – 15 kN = 4.29 kN, como se ilustra en la figura 2.15. 
Figura 2.15  Diagrama de fuerza cortante de la viga de la figura 2.13 
wAB = 10 kN/m FC = 12 kN 
MD = 5 kN⋅m 
A B C D E 
1.5 m 2 m 1 m 1.5 m 
15 kN 
RAy REy 
x 
y 
REx = 0 
∑ == 0     ;0 Exx RF
EyAyEyAyy RRRRF −==++−−=∑ kN 27     entonces     ;0kN 12kN 15     ;0
∑ =−⋅++= .0)m 6)((m)kN 5(m) kN)(2.5 12(m) kN)(0.75 15(     ;0 EyA RM+
kN, 71.7=EyR kN. 29.19=AyR
x A B C D E 
1.5 m 2 m 1 m 1.5 m 
V (kN) 
19.29 
4.29 
–7.71
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Entre las secciones B y C no hay carga transversal; por lo tanto, la fuerza cortante es 
constante, y se dibuja una línea horizontal hasta C a partir del punto inferior de la línea 
inclinada.  En la sección C se encuentra una fuerza concentrada hacia abajo, FC = 12 kN, 
entonces, se dibuja una flecha hacia abajo que representa esta fuerza, hasta alcanzar un valor 
de V igual a 4.29 kN – 12 kN = –7.71 kN.  Entre las secciones C y E no hay fuerza 
transversal; por lo tanto, se dibuja una línea horizontal hasta E desde la cabeza de la última 
flecha.  Finalmente, en E se dibuja una flecha vertical hacia arriba, que corresponde a REy = 
7.71 kN; el diagrama “cierra” en la línea correspondiente a V = 0, indicando que existe 
equilibrio de fuerzas verticales. 
De acuerdo con la figura 2.15, la máxima fuerza cortante, de 19.29 kN, ocurre en la sección 
A. La fuerza entre A y B varía linealmente hasta alcanzar un valor de 4.29 kN en B; la
fuerza cortante entre B y C es constante e igual a 4.29 kN.  Finalmente, entre C y E, la
fuerza cortante es constante e igual a 7.71 kN; el signo “–” indica que la fuerza cortante va
en dirección contraria a la que ocurre entre A y C, tal como se muestra en la figura 2.16, en
la cual se ilustran las fuerzas cortantes en dos secciones de la viga; el estudiante puede
verificar los dos valores de las fuerzas cortantes dadas, del diagrama de fuerza cortante.
Figura 2.16  Fuerzas cortantes en dos secciones de la viga de la figura 2.13 
Diagrama de momento flector: 
El diagrama de momento flector de la viga, ilustrado en la figura 2.17, se basa en las áreas 
del diagrama de fuerza cortante y en los momentos flectores concentrados en la viga; como 
no hay momento flector concentrado en A, la curva del diagrama parte desde el origen.  
Cuando en el diagrama de fuerza cortante se tenga: (a) una línea horizontal, en el de 
momento flector se tiene una línea recta inclinada; (b) una línea inclinada, en el diagrama de 
momento se tiene una parábola; (c) una parábola, en el de momento se tiene una curva 
cúbica, y así sucesivamente. 
Figura 2.17  Diagrama de momento flector de la viga de la figura 2.13 
wAB = 10 kN/m 
A 
RAy 
V = 13.29 kN 
0.6 m 
wAB = 10 kN/m FC = 12 kN 
A B C V = 7.71 kN 
RAy 
(a) Sección de corte a 0.6 m de A (b) Cualquier sección de corte entre C y D
x A B C D E 
M (kN⋅m) 
17.69 
21.98 
6.56 
11.56 
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En el diagrama de fuerza cortante se tiene: entre A y B una línea inclinada, y entre B y E 
líneas horizontales, lo que significa que en el diagrama de momento se tendrá una parábola, 
entre A y B, y rectas inclinadas entre B y E, tal como se ilustra en la figura 2.17. 
Las áreas en el diagrama de fuerza cortante y los momentos concentrados nos indican 
hasta donde van las diferentes líneas.  Entre A y B, tenemos un área igual a [(19.29 kN + 
4.29 kN)/2](1.5 m) = 17.69 kN⋅m; entonces, en el diagrama de momento se traza una 
parábola, desde el origen, hasta un punto directamente sobre B que equivale a 17.69 kN⋅m.  
Ya que V es la pendiente del momento flector, para trazar la parábola debe recordarse que a 
menor valor de V, menor es la pendiente del momento.  Entre B y C se traza una recta desde 
el último punto hasta alcanzar un valor directamente sobre C igual al valor anterior (17.69 
kN⋅m) más el área entre B y C en el diagrama de fuerza cortante (4.29 kN×1 m): (17.69 + 
4.29) kN⋅m = 21.98 kN⋅m.  Entre C y D se traza una recta hasta alcanzar en D el valor 
obtenido al sumar el último valor (21.98 kN) y el área correspondiente  (–7.71 kN×2 m), lo 
que da 6.56 kN⋅m. 
En D hay un momento concentrado de 5 kN⋅m en sentido horario.  Los momentos 
concentrados en sentido horario se toman positivos (y los antihorarios negativos), se traza en 
D una línea vertical hacia arriba hasta alcanzar un valor de 6.56 kN⋅m + 5 kN⋅m = 11.56 
kN⋅m. 
Finalmente, entre D y E se traza una recta hasta alcanzar en E un valor igual a 11.56 kN⋅m + 
(–7.71) (1.5 m) = 0.  El diagrama “cierra” en M = 0, lo cual indica que existe equilibrio de 
momentos en el plano x-y. 
El diagrama de momento flector de la figura 2.17 muestra la forma en que varía el momento a 
lo largo de la viga; el momento flector máximo ocurre en la sección C y tiene un valor de 
21.98 kN⋅m.  El signo del momento (en este caso positivo) indica la concavidad de la 
elástica (ver figura 2.18); la elástica de una viga es la forma que toma el eje neutro cuando 
ésta se carga.  Como los momentos flectores son positivos en toda la viga, la elástica es 
cóncava hacia arriba, tal como se muestra en la figura 2.18. 
Figura 2.18  Representación exagerada de la deformación de la elástica de la viga de la 
figura 2.13 
Esfuerzos máximos y puntos de mayores esfuerzos: 
Como se dijo al comienzo de la solución del ejemplo, sólo se analizarán los esfuerzos 
normales, ya que los cortantes son muy pequeños en la viga “larga”.  Los esfuerzos 
normales en los puntos más alejados del eje neutro de una viga doblemente simétrica están 
dados por la ecuación 2.10.  Como  Z = I/c es constante en toda la viga, los esfuerzos 
wAB = 10 kN/m 
FC = 12 kN 
MD = 5 kN⋅m Elástica 
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máximos ocurren en la sección de mayor momento, es decir, en la C: M = MC = 21.98 kN⋅m.  
La sección de la viga tiene un momento de inercia (ver apéndice 2) I = (1/12)(0.05 m)(0.15 
m)3 = 1.406×10–5 m4, el valor de c es de (0.15 m)/2 = 0.075 m; entonces, Z = (1.406 × 10–5
m4)/(0.075 m) = 1.875×10–4 m3.  Reemplazando M y Z en la ecuación 2.10 se obtiene:
La figura 2.19 muestra los puntos críticos 1 y 2 (puntos de mayores esfuerzos), que son los 
más alejados del eje neutro de la sección de mayor momento, para los cuales se calcularon 
los esfuerzos.  El punto 1 está sometido a un esfuerzo de compresión (ver la deformación de 
la viga en la figura 2.18) dado por S1 = –117.2 MPa, y el punto 2 a un esfuerzo de tracción 
S2 = 117.2 MPa. 
Figura 2.19  Puntos críticos (1 y 2) de la viga de la figura 2.13 
2.4.2 Deformación por flexión 
La deformación de una viga se cuantifica mediante la deflexión, y, y la pendiente de la elástica, 
tanϕ.  La deflexión de una viga es la desviación de un punto situado sobre la elástica, con 
respecto a su posición inicial (sin carga), y la pendiente de una viga es la pendiente de la recta 
tangente a la elástica en el punto considerado.  La deflexión se mide en dirección perpendicular a 
la elástica sin deformar.  Cada sección de la viga tiene un par de valores correspondientes a y y a 
ϕ, tal como se ilustra en la figura 2.20, y normalmente se requiere controlar los valores máximos 
o aquellos en algunas secciones particulares.  La forma de calcular la deflexión y la pendiente de
una viga es más compleja que el cálculo de los esfuerzos.  Existen varios métodos para calcular
estas deformaciones, por ejemplo, los métodos de integración, energía y área-momento.  Estos
métodos se pueden estudiar en la literatura[2].
Figura 2.20  Deflexión, y, en la sección A, y pendiente de la elástica, tanϕ, 
en la sección B de una viga 
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2.5 TORSIÓN 
2.5.1 Introducción 
Cuando un elemento de sección constante, como el de la figura 2.21, se somete a pares de 
torsión, T, que actúan de la forma que se muestra en la figura, se producen esfuerzos cortantes.  
A diferencia de las solicitaciones de flexión y carga axial, la forma en que se distribuyen los 
esfuerzos y las ecuaciones para el cálculo de éstos dependen del tipo de sección transversal. 
Figura 2.21  Elemento sometido a torsión.  Los pares de torsión, T, actúan retorciendo el 
elemento 
Los elementos sometidos a torsión son comúnmente de sección circular, sólida o hueca, debido a 
que piezas tales como rodamientos, poleas y engranajes en los sistemas de transmisión de 
potencia (donde se generan pares de torsión) tienen agujeros circulares que se montan sobre 
árboles y ejes.  Además de las secciones circulares, se estudian otras que poco se someten a 
torsión, como la rectangular y las tubulares de pared delgada. 
2.5.2 Torsión en secciones circulares sólidas y huecas 
La figura 2.22 muestra un elemento de sección circular sometido a torsión.  La magnitud del 
esfuerzo cortante en un punto es directamente proporcional a la distancia perpendicular desde 
dicho punto hasta el eje de la pieza.  El eje del elemento se denomina eje neutro, ya que las 
deformaciones y los esfuerzos en éste son nulos.  Esto se observa en la distribución de esfuerzos 
cortantes mostrada en la figura 2.23.a. 
Figura 2.22  Elemento de sección circular sometido a torsión 
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Figura 2.23  Esfuerzos cortantes producidos por torsión en un elemento de sección circular 
El esfuerzo máximo ocurre en los puntos de la periferia de la sección, es decir, en la superficie 
del cilindro.  La figura 2.23.b muestra el estado de esfuerzo de cualquier punto del cilindro, el 
cual se observa también en la figura 2.22.  Note que las direcciones de los esfuerzos cortantes, 
mostrados en esta figura, están dados por las direcciones de los pares de torsión: como el par de 
torsión de la derecha va hacia abajo (por el frente del cilindro), el esfuerzo cortante a la derecha 
del elemento infinitesimal apunta hacia abajo; como el par torsión de la izquierda va hacia 
arriba, el esfuerzo cortante a la izquierda del elemento infinitesimal apunta hacia arriba.  Para 
que el elemento infinitesimal esté en equilibrio, aparecen los dos esfuerzos cortantes horizontales 
mostrados en la figura 2.23.b; el par que producen los dos primeros esfuerzos es equilibrado por 
los dos últimos. 
El esfuerzo máximo (en los puntos externos) está dado por: 
(2.11) 
donde Ss es el esfuerzo cortante máximo en la sección, c es la distancia desde el eje neutro hasta 
el punto exterior (radio de la sección, d/2), J es el momento polar de inercia de la sección, igual 
a π d 4/32 y  Z’= J/c es el módulo polar de la sección, igual a π d 3/16, donde d es el diámetro del 
cilindro.  Reemplazando la expresión correspondiente a Z’ en la ecuación 2.11 se obtiene: 
(2.12) 
Al someter a torsión el elemento de la figura 2.22, se presenta una deformación: una cara del 
elemento gira respecto a la otra un ángulo θ.  Una línea longitudinal AB (mostrada a trazos en la 
figura 2.22) se desplazará quedando como la línea AC mostrada.  El ángulo θ se denomina 
ángulo de torsión, el cual está dado en radianes por: 
(2.13) 
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donde L es la distancia entre secciones (figura 2.22) y G es el módulo de rigidez del material. 
Las ecuaciones anteriores pueden utilizarse para elementos de sección circular hueca, 
excepto la ecuación 2.12 y que el momento polar de inercia y el módulo polar de la sección están 
dados por J = π (do4– di4)/32 y Z’ = 2J/do, respectivamente, donde do y di son los diámetros 
exterior e interior, respectivamente, de la sección transversal. La figura 2.24 muestra la 
distribución de esfuerzos cortantes en una sección circular hueca sometida a torsión. 
Figura 2.24  Distribución de esfuerzos cortantes en una sección circular hueca a torsión 
Las ecuaciones 2.11 a 2.13 son válidas si se cumplen las siguientes condiciones: 
1. El elemento es recto en dirección longitudinal.
2. Las secciones a lo largo del material son uniformes.
3. El punto a analizar no está situado en la proximidad del punto de aplicación de una fuerza o
de una discontinuidad de la sección.
4. El esfuerzo calculado en la superficie es válido si ésta es lisa.
5. El elemento está sometido a torsión solamente.
6. La carga es estática.
7. El material es homogéneo.
8. El material no tiene esfuerzos residuales.
9. El esfuerzo permanece proporcional a la deformación (Ley de Hooke), es decir, el esfuerzo
no sobrepasa el valor del límite de proporcionalidad.
10. El elemento no está inicialmente retorcido.
EJEMPLO 2.3 
Determinar el esfuerzo máximo, los puntos donde ocurre dicho esfuerzo y el ángulo de 
torsión total (entre las caras A e I) del elemento de acero mostrado en la figura 2.25, el cual 
soporta tres pares de torsión.  Suponga que los esfuerzos en el elemento están dados por la 
ecuación 2.11, es decir, no tenga en cuenta la condición de que el elemento debe ser de 
sección uniforme (segunda condición de la lista anterior). 
Ss
dodi
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Figura 2.25  Elemento escalonado sometido a torsión 
Solución: 
De acuerdo con la ecuación 2.12, el esfuerzo cortante máximo producido por torsión 
depende de la magnitud del par de torsión y del diámetro de la sección; entonces, se debe 
encontrar la combinación de par de torsión y diámetro que produce el máximo esfuerzo.  Se 
debe construir un diagrama de par de torsión para determinar los pares internos en las 
diferentes secciones del elemento. 
Diagrama de par de torsión: 
Note que las cargas sobre el elemento garantizan el equilibrio de éste, ya que la suma de 
pares de torsión es igual a cero: T1 – T2 + T3 = 20 kN – 50 kN + 30 kN = 0.  El sentido 
positivo del par puede asumirse arbitrariamente. 
La figura 2.26 muestra el diagrama de par de torsión de la pieza.  Entre las secciones A y C 
no hay cargas, por lo tanto, se traza una línea horizontal en T = 0 desde A hasta C.  En C se 
traza una flecha vertical hacia arriba que corresponde al par T1 de 20 kN⋅m; el signo de este 
par se tomó arbitrariamente positivo.  Entre C y E no hay par, entonces, se traza la línea 
horizontal mostrada.  En la sección E está el par T2 de 50 kN que va en sentido contrario a 
T1, entonces, se traza la flecha vertical hacia abajo que llega hasta un valor de T = 20 kN – 
50 kN = –30 kN.  La línea horizontal entre E y G indica que no hay par externo en ese tramo 
de la pieza.  La flecha en G corresponde al par T3.  Finalmente, la línea horizontal entre G e I 
indica que no hay par entre estas dos secciones.  El diagrama “cierra” en T = 0 indicando 
que la pieza está en equilibrio. 
Figura 2.26  Diagrama de par de torsión del elemento de la figura 2.25 
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De acuerdo con la figura 2.26, los tramos AC y GI no soportan par de torsión interno (por lo 
tanto, no están esforzadas), el tramo CE está sometido a un par interno de 20 kN, y el EG a 
un par de 30 kN, en sentido contrario al par de 20 kN. 
Sección crítica y esfuerzo máximo: 
Las secciones más críticas se escogen, como se dijo, con base en el par de torsión y el 
diámetro de éstas. 
- Los tramos AC y GI no están sometidos a par de torsión ni tampoco a esfuerzo.
- El tramo CD está sometido a un par de 20 kN⋅m y tiene un diámetro de 8 cm.
- El tramo DE puede descartarse ya que está sometido al mismo par que el del tramo CD,
teniendo mayor diámetro (por lo tanto, menores esfuerzos de acuerdo con la ecuación
2.12).
- El tramo EF está sometido a un par de torsión mayor que el del DE, entonces, podría ser
crítico.
- Finalmente, el tramo FG está sometido a 30 kN y tiene 9 cm de diámetro.  A simple vista,
no podría descartarse ninguno entre el tramo CD y el FG, ya que uno tiene mayor par,
pero el otro menor diámetro.  Entre el tramo FG y el EF, se descarta EF, ya que ambos
están sometidos al mismo momento de torsión, pero el tramo EF posee mayor diámetro
(menores esfuerzos).
En conclusión, se analizan los tramos CD y FG.  Sin tener en cuenta los efectos de los 
cambios de sección sobre los esfuerzos, todas las secciones de cada tramo estarán sometidas 
a distribuciones de esfuerzos similares. 
En el tramo CD, el esfuerzo máximo (que ocurre en la periferia) está dado por la ecuación 
2.12, entonces: 
Para el tramo FG, el esfuerzo máximo es igual a: 
De acuerdo con estos resultados, las secciones más críticas son las del tramo FG, y el 
esfuerzo máximo en dicho tramo ocurre en la superficie y es igual a 210 MPa. 
Cálculo del ángulo de torsión: 
El ángulo de torsión total es la suma de los ángulos de torsión en los diferentes tramos, 
dados por la ecuación 2.13 (el valor del módulo de rigidez, para el acero, se toma de la tabla 
A-3.1, apéndice 3):
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Note que en los tramos AB, BC, GH y HI no hay deformación ya que no están cargados.  
Los signos de los ángulos de torsión se han tomado de acuerdo con los signos de los pares 
de torsión en los diferentes tramos. 
El ángulo de torsión total es: 
El signo negativo indica que el ángulo de torsión en el tramo EG es mayor que en el CE.  
Mirando la pieza por la derecha, la cara I gira en sentido horario con respecto a la cara A; 
esto se deduce con base en la dirección de los pares de torsión que producen las 
deformaciones. 
2.5.3 Torsión en secciones rectangulares 
Como se dijo al comienzo de la sección 2.5, las secciones más utilizadas en torsión son las 
circulares, por facilidad de construcción y montaje y porque éstas son las más eficientes bajo esta 
solicitación de carga.  La ecuación Ss = Tc/J = T/Z’ es válida sólo para secciones circulares, 
sólidas y huecas; por lo tanto, el estudiante no debería utilizarla para ningún otro tipo de 
sección. 
La figura 2.27 muestra un elemento de sección rectangular sometido a torsión.  La distribución 
de esfuerzos cortantes en este tipo de sección es más compleja y se muestra en la figura 2.28.a.  
El esfuerzo es nulo en el centro de la sección y aumenta, como se ilustra, hacia los puntos 
medios de los lados de la sección; hacia la esquina de la sección el esfuerzo aumenta hasta cierto 
punto y luego se reduce hasta alcanzar un valor de esfuerzo cero en la esquina.  El esfuerzo 
cortante máximo ocurre en el punto medio del lado largo, por lo tanto, este punto es el más 
crítico.  En el punto medio del lado corto ocurre también un esfuerzo grande, pero menor que el 
esfuerzo máximo, excepto para secciones cuadradas para las cuales es igual. 
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Figura 2.27  Elemento de sección rectangular sometido a torsión 
El estado de esfuerzo para este caso se muestra en la figura 2.28.b (y en la figura 2.27).  Las 
direcciones de los esfuerzos cortantes y de los planos donde éstos actúan se obtienen de la 
manera explicada en la sección 2.5.2. 
La figura 2.28.c muestra un elemento de sección rectangular deformado por la acción de los 
pares de torsión, T.  A diferencia de las secciones circulares, las rectangulares no permanecen 
planas al aplicarse la carga, ni conservan su forma. 
Figura 2.28  Esfuerzos y deformaciones en un elemento de sección rectangular sometido a 
torsión 
El esfuerzo cortante máximo, Ssmax, (figura 2.28.a), está dado por: 
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donde T es el par de torsión en la sección, a y b son las longitudes de los lados mayor y menor de 
la sección transversal, respectivamente, y α es un coeficiente que depende de la relación a/b.  
Los valores de α se obtienen mediante interpolación rectilínea de los datos de la tabla 2.1. 
Tabla 2.1  Coeficientes para el cálculo de esfuerzos y del ángulo de torsión en un 
elemento de sección rectangular sometido a torsión 
a/b 1 1.5 2 3 4 6 8 10 ∞  
α  0.208 0.231 0.246 0.267 0.282 0.299 0.307 0.313 0.333 
β  0.141 0.196 0.229 0.263 0.281 0.299 0.307 0.313 0.333 
γ  1.000 0.858 0.796 0.753 0.745 0.743 0.743 0.743 0.743 
El esfuerzo cortante máximo también puede determinarse aproximadamente por: 
(2.15) 
Para secciones rectangulares ocurre también una deformación angular relativa.  El ángulo de 
torsión, en radianes, está dado por: 
     (2.16) 
donde el coeficiente β se obtiene mediante interpolación rectilínea de los datos de la tabla 2.1, G 
es el módulo de rigidez del material y L es la longitud del elemento o longitud entre las caras del 
tramo para el cual se está calculando el ángulo de torsión. 
Para el esfuerzo cortante en la línea central de la cara angosta también existe una ecuación: 
(2.17) 
donde el coeficiente γ  se obtiene también mediante interpolación rectilínea de los datos de la 
tabla 2.1. 
Las condiciones de las ecuaciones 2.14 a 2.17 son las diez dadas para las ecuaciones de la 
sección 2.5.2. 
La ecuación 2.14 puede utilizarse también para elementos rectos de sección uniforme de 
pared delgada, como un tubo circular con ranura longitudinal (ver figura 2.32) y un perfil en 
“L” (ángulo) (ver figura 3.9 en el capítulo 3); para estos perfiles se toma α = 0.333 (asumiendo 
que a/b es muy grande).  Esto es discutido, por ejemplo, en Beer y Johnston[2]. 
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EJEMPLO 2.4 
Determinar el esfuerzo máximo, los puntos en los que éste ocurre, y el ángulo de torsión de 
una barra de acero de sección rectangular sometida a torsión, con T = 1 kN⋅m.  Las 
dimensiones son (ver figura 2.27): L = 20 cm, a = 5 cm y b = 3 cm. 
Solución: 
Con las ecuaciones 2.14 y 2.16 se determinan el esfuerzo máximo y el ángulo de torsión 
respectivamente. 
Cálculo del esfuerzo máximo: 
El esfuerzo máximo ocurre en los puntos de las líneas medias de las caras anchas y está dado 
por la ecuación 2.14.  Se debe reemplazar el coeficiente α, obtenido mediante interpolación 
rectilínea de los datos de la tabla 2.1: para a/b = 1.5, α = 0.231, para a/b = 2, α = 0.246, 
entonces para a/b = (5 cm)/(3 cm) = 1.67, se tiene: 
entonces: 
Cálculo del ángulo de torsión: 
El ángulo de torsión está dado por la ecuación 2.16, donde G = 80.8 GPa (tabla A-3.1, 
apéndice 3) y β = 0.207 para a/b = 1.67 (obtenido mediante interpolación rectilínea de los 
datos de la tabla 2.1), entonces: 
2.5.4 Torsión en tubos de pared delgada 
La figura 2.29 muestra un tubo de pared delgada de forma arbitraria sometido a torsión. 
Figura 2.29  Tubo de pared delgada sometido a torsión 
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El espesor de pared, th, puede ser constante o variable.  En los textos de resistencia de materiales, 
generalmente no se fija un criterio para considerar un elemento como de pared delgada; se 
propone asumir que el elemento es de pared delgada, si el espesor es siempre “mucho menor” (al 
menos 10 veces) que el radio medio equivalente de la sección, calculado como: 
,πmm Ar = (2.18) 
donde Am es el área limitada por la línea central de la pared, tal como se muestra en la figura 
2.30. 
Figura 2.30  Sección transversal de un tubo de pared delgada con espesor th (constante o 
variable) y área Am 
Al someter la sección de un tubo de pared delgada a un par de torsión, T, se producen esfuerzos 
cortantes dados por: 
(2.19) 
donde th es el espesor en el sitio de la sección donde se calcula el esfuerzo cortante.  El ángulo de 
torsión, en radianes, está dado por: 
(2.20) 
donde G es el módulo de rigidez, L es la longitud del tubo (o longitud entre las caras del tramo 
para el que se calcula la deformación), y s es la longitud de la línea central de la pared (figura 
2.30).  Si el espesor es constante, th puede salir de la integral, quedando entonces que: 
(2.21) 
Las ecuaciones 2.19 a 2.21 producen resultados relativamente adecuados si la pared es delgada.  
La exactitud de dichos resultados tiende a ser menor en la medida en que la relación th /rm sea 
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(2.22 y 2.23) 
Figura 2.31  Cilindro de sección circular hueca de pared delgada 
Si el cilindro tiene las características mencionadas en el párrafo anterior, pero tiene una ranura a 
lo largo de su longitud, tal como se muestra en la figura 2.32, el esfuerzo y la deformación están 
dados por: 
(2.24 y 2.25) 
Figura 2.32  Cilindro de sección circular hueca de pared delgada con ranura longitudinal
Cuando la ranura longitudinal tenga un ancho considerable, debe reemplazarse 2π rm por la 
longitud de la línea central de la pared. 
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mayor.  Es importante tener en cuenta que cuando el espesor de pared es demasiado pequeño, el 
tubo puede tender a pandearse, y los esfuerzos y deformaciones serán mayores a los calculados 
con estas ecuaciones. 
Una forma particular de la sección transversal de un tubo de pared delgada es la circular hueca 
(figura 2.31); para ser considerado de pared delgada, el espesor del cilindro debe ser máximo una 
décima parte del radio medio, rm.  Las ecuaciones 2.19 y 2.21 pueden utilizarse en este caso; el 
estudiante puede deducir de éstas las ecuaciones siguientes para el cálculo del esfuerzo y la 
deformación en cilindros de sección circular hueca de pared delgada: 
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2.6 CORTANTE DIRECTO, ESFUERZO DE APOYO Y DESGARRO 
2.6.1 Cortante directo 
Cuando se somete un elemento a un par de fuerzas que actúan paralelamente al plano que las 
resiste y tratan de cortarlo tangencialmente en la dirección de las fuerzas, se está solicitando 
dicho elemento a cortante directo.  La figura 2.33 muestra algunas configuraciones en las 
cuales aparece cortante directo; las líneas punteadas indican los planos sometidos a esfuerzo 
cortante. 
Figura 2.33  Elementos sometidos a cortante directo 
La figura 2.33.a muestra un remache, elemento típico sometido a fuerzas cortantes.  Los 
remaches son generalmente elementos cilíndricos de corta longitud con cabezas en ambos 
extremos, que soportan cargas cortantes; sin embargo, observe en la figura 2.33.a que a menos 
que las fuerzas actúen en el plano donde se tocan los elementos que se están uniendo, el par de 
fuerzas F no actúa sobre la misma línea y, por lo tanto, se genera algo de flexión (en algunas 
configuraciones de remaches se pueden generar esfuerzos normales significativos debidos a la 
flexión). 
La figura 2.33.c muestra un elemento que va a ser cizallado mediante un par de fuerzas F.  
Nuevamente, debido a la falta de total rigidez en los soportes, cada fuerza se desplaza hacia un 
lado generando un momento flector.  Aunque el cortante directo va acompañado generalmente 
de flexión, en muchos casos se desprecia este efecto cuando los esfuerzos normales producidos 
son muy pequeños comparados con los cortantes. 
El esfuerzo cortante promedio en una sección de una pieza sometida a cortante directo, está 
dado por: 
F F d 
F 
F 
F 
(b) Placas pegadas
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F 
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(2.26) 
donde V es la fuerza cortante y A es el área de la sección transversal analizada.  Para el caso 
mostrado en la figura 2.33.a, por ejemplo, la fuerza cortante es F y el área es π d 2/4, donde d es 
el diámetro del remache. 
La ecuación 2.26 sugiere que el esfuerzo cortante se distribuye uniformemente en toda el área; 
sin embargo, la distribución real del esfuerzo no es uniforme.  Como se dijo, el esfuerzo 
calculado con la ecuación 2.26 es el promedio. 
En la práctica se suele diseñar con el esfuerzo promedio, cuando el efecto de flexión es nulo 
o es despreciable, debido a la ausencia de un conocimiento exacto sobre la distribución de
esfuerzos; además, si los valores límite para el esfuerzo cortante están basados en el valor medio
del esfuerzo, este procedimiento es aceptable.
Cuando además de cortante ocurre un efecto importante de flexión, como en vigas y en juntas de 
pasadores con grandes holguras que permiten la flexión de éstos (ver ejemplo 2.5), es necesario 
tener en cuenta que los esfuerzos cortantes se distribuyen como se explica en la sección 2.7, y 
que deben considerarse los esfuerzos normales. 
2.6.2 Esfuerzo de apoyo 
En ciertas aplicaciones, como en las uniones con pasadores y remaches y entre un eje y un 
cojinete, ocurren esfuerzos de compresión en las superficies de contacto.  Estos esfuerzos se 
denominan esfuerzos de apoyo o aplastamiento.  En el caso mostrado en la figura 2.34, el 
pasador se apoya sobre las paredes cilíndricas de los agujeros de las placas, generándose 
esfuerzos de compresión.  Si el esfuerzo es excesivo puede ocurrir deformación permanente en 
las placas, en el pasador o en ambos, perdiéndose la exactitud del ajuste y probablemente una 
correcta operación de los elementos. 
Figura 2.34  Esfuerzos de apoyo y desgarro en uniones con pasadores 
,
A
V
Ss =  
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(a) Esfuerzo de apoyo o aplastamiento (b) Falla por desgarro
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La presión entre el pasador y las paredes de los orificios no es constante, variando desde cero en 
los sitios donde comienza el contacto, hasta su valor máximo en el centro de la superficie de 
apoyo, tal como se aprecia en la figura 2.34.a.  Para facilitar el diseño de estos elementos, se 
suele asumir que el esfuerzo se distribuye uniformemente en el área proyectada de la superficie, 
la cual es más pequeña que el área real, y se muestra en la figura 2.34.a.  El esfuerzo está dado 
por: 
,
ld
F
S =  (2.27) 
donde F es la fuerza que soporta la superficie de apoyo, l es la longitud de la superficie de apoyo 
y d es el diámetro del agujero. 
2.6.3 Desgarro 
Otro modo posible de falla en uniones con pasadores es el desgarro, que consiste en el 
desprendimiento de material (figura 2.34.b), cuando el agujero del elemento está muy cercano al 
borde.  Las áreas que resisten la carga se indican con las líneas punteadas en la figura 2.34.b y 
están sometidas a esfuerzo cortante. 
El esfuerzo cortante podría calcularse como la relación entre la fuerza F y el área total que la 
soporta, 2b2l.  Note que la fuerza se reparte en las dos áreas indicadas en la figura.  Esta forma de 
calcular el esfuerzo no es adecuada, ya que, como se observa en la figura 2.34.b, las partes 
delgadas en forma de cuña del material que se desprendería en caso de falla, no aportan una 
resistencia significativa al corte.  Normalmente se asume la hipótesis conservativa que el área 
que resiste la fuerza está dada por la distancia b1, no la b2.  El esfuerzo estaría dado por: 
.
2 1lb
F
Ss =  (2.28) 
2.7 ESFUERZOS CORTANTES EN VIGAS 
Cuando una viga se somete a cargas transversales, queda sometida tanto a esfuerzos normales 
por flexión como a esfuerzos cortantes.  En la sección 2.4 se estudiaron las ecuaciones para el 
cálculo de los esfuerzos normales generados por flexión; ahora se completa el estudio con las 
ecuaciones para determinar los esfuerzos cortantes en vigas.  A continuación se suministra la 
ecuación para calcular el esfuerzo cortante en cualquier punto de una sección de una viga, la 
cual es suficientemente exacta si el ancho de la sección a lo largo del punto donde se calcula 
el esfuerzo cortante es “pequeño” comparado con la altura de la sección. 
Considere el ejemplo de la figura 2.35.a en el cual la sección de una viga de sección rectangular 
está sometida a una fuerza cortante Vy, que actúa en –y.  El esfuerzo cortante en un punto 
arbitrario (1) de la sección sometida a dicha fuerza (figura 2.35.b) está dado por: 
(2.29) 
,
zzz
zzy
s bI
QV
S =  ,  donde ∫=
sA
zz ydAQ
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Figura 2.35  Esfuerzos cortantes en una viga de sección rectangular 
Al utilizar la ecuación 2.29 para una viga de sección rectangular, se obtiene una distribución 
parabólica de esfuerzos, como la mostrada en la figura 2.35.c.  Note que el esfuerzo máximo 
ocurre en todos los puntos del eje neutro; los esfuerzos varían de forma parabólica desde el valor 
máximo hasta cero en los puntos más alejados del eje neutro.  La figura 2.35.c muestra 
parcialmente el estado de esfuerzo del punto (1) (no se muestran los esfuerzos normales que 
actúan en x).  
La ecuación 2.29 es válida para cualquier sección transversal, pero como se dijo, es aproximada, 
ya que el esfuerzo a lo largo de líneas horizontales no es constante.  Si el ancho a lo largo del 
punto donde se calcula el esfuerzo es pequeño comparado con la altura de la sección, el esfuerzo 
cortante es aproximadamente constante a lo largo de la línea horizontal6. 
De acuerdo con la ecuación 2.29, el esfuerzo en los puntos más alejados del eje neutro es cero, 
ya que  Qzz = 0 (ya que As = 0); el esfuerzo máximo tiende a ocurrir en el eje neutro de la 
sección, porque Qzz es máximo para un punto en este eje; sin embargo, como el esfuerzo también 
depende del ancho bz, el esfuerzo máximo no necesariamente ocurre en el eje neutro.  La figura 
2.36 muestra las distribuciones de esfuerzos cortantes para una sección en “I” y una sección en 
forma de cruz.  Note que en cada cambio abrupto del ancho de las secciones, la distribución de 
esfuerzos también cambia abruptamente; en la sección en forma de cruz, los esfuerzos máximos 
no ocurren en el eje neutro, ya que el gran ancho en este eje genera esfuerzos relativamente 
pequeños. 
y 
z x 
As
(b) Punto (1) en el cual se
quiere calcular el esfuerzo
(1) 
bz
y1x 
y 
z 
(a) Sección sometida a
una fuerza cortante Vy
Vy 
Ssmax 
x 
y 
z 
Ss1 
(c) Distribución de
esfuerzos cortantes
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donde Qzz es el primer momento del área que queda ya sea por encima o por debajo de la línea y 
= y1, con respecto al eje neutro de la sección de la viga.  Si se toma el área que queda por encima, 
ésta sería el área sombreada As; Izz es el momento rectangular de inercia de la sección respecto al 
eje z; bz es el ancho de la sección a lo largo de la línea horizontal que pasa por el punto (1); y y es 
la distancia desde el eje neutro hasta un área infinitesimal dA que pertenece a As.  Algunas de 
estas variables se muestran en la figura 2.35 para la sección rectangular utilizada como ejemplo.  
La ecuación 2.29 tiene condiciones similares a las dadas para los otros tipos de carga (axial, 
flexión y torsión). 
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6 Por ejemplo, para una sección rectangular cuyo ancho sea menor que 0.5 veces la altura de la sección, el esfuerzo máximo 
sobrepasa en menos de 3.3% al esfuerzo promedio, a lo largo de cualquier línea horizontal.  Entre mayor sea la relación ancho-
altura, mayores serán las diferencias entre los esfuerzos a lo largo de las líneas horizontales; por ejemplo, si el ancho de la 
sección rectangular es 2 veces la altura, el esfuerzo máximo en una línea es 39.6% mayor que el esfuerzo promedio en ella. 
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Figura 2.36  Distribuciones de esfuerzos cortantes en vigas 
Para el diseño, normalmente interesa el esfuerzo máximo.  Al aplicar la ecuación 2.29 para 
encontrar el esfuerzo máximo en una sección circular y en una rectangular, se obtiene: 
Para una sección circular, el máximo esfuerzo cortante está dado aproximadamente por: 
(2.30) 
y, para una sección rectangular (cuyo ancho sea pequeño comparado con su altura) 
aproximadamente por: 
(2.31) 
donde V es la fuerza cortante y A es el área de la sección transversal.  Es decir, en una sección 
circular, el esfuerzo máximo es 4/3 del esfuerzo medio, y en una sección rectangular, el esfuerzo 
máximo es 1.5 veces el esfuerzo medio, aproximadamente.  El estudiante puede deducir las 
ecuaciones anteriores partiendo de la ecuación 2.29. 
Al diseñar elementos sometidos a una combinación de cortante y flexión, pueden analizarse los 
puntos más críticos por esfuerzo cortante, los más críticos por esfuerzo normal o ambos.  Incluso 
podría ser necesario analizar algún punto en el cual no ocurra ningún esfuerzo máximo, pero sí 
una combinación peligrosa de esfuerzos.  Se deberían descartar los puntos críticos (a flexión o a 
cortante) sólo en los casos en los cuales el diseñador experimentado se sienta seguro de hacerlo.  
Esto se aplica en el siguiente ejemplo. 
EJEMPLO 2.5 
El remache de la figura 2.37 une tres piezas, como se muestra, y soporta las cargas dadas.  
Calcular los esfuerzos máximos en el remache e indicar los puntos en los cuales éstos 
ocurren, si el diámetro del remache es d = 25.4 mm, la fuerza F es de 100 kN y las tres 
piezas tienen espesores l1 = l2 = l3 = l = 12.7 mm. 
,
3
4
A
V
Ss =  
,
2
3
A
V
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(a) Sección en “I” (b) Sección en forma de cruz
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Figura 2.37  Unión de tres piezas mediante un remache 
Solución: 
Debido a la acción de las fuerzas externas, el remache soporta esfuerzos cortantes en las 
secciones indicadas con líneas a trazos.  Sin embargo, también hay esfuerzos normales en el 
pasador, ya que éste actúa como una viga simplemente apoyada con una carga transversal en 
el medio; en la medida en que las holguras entre las placas y el remache sean grandes, los 
esfuerzos normales serán de mayor importancia, ya que el remache tendrá mayor facilidad 
de flexionarse.  Por otro lado, el remache está sometido a esfuerzos de apoyo.  Debe 
encontrarse el esfuerzo cortante máximo, los normales máximos a tracción y compresión y 
el esfuerzo máximo de apoyo. 
Determinación del momento flector máximo: 
Para determinar los esfuerzos normales máximos, debe calcularse el momento flector 
máximo.  La figura 2.38 muestra una manera de modelar el remache con el fin de 
determinar dicho momento; aunque puede modelarse de otras formas, Faires[3] recomienda 
la que aparece en la figura 2.38.  Las cargas se asumen puntuales, ubicadas en los puntos 
medios de las placas, aunque en la práctica actúan distribuidas sobre el remache.  Los 
diagramas de fuerza cortante y momento flector obtenidos con este modelo se muestran en 
la misma figura.  El momento flector máximo ocurre en el punto medio del remache y tiene 
un valor “conservador” de (ver también la figura 2.39.b): 
Figura 2.38  Modelado del sistema para encontrar el momento flector máximo 
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7 Podría pensarse en buscar un punto diferente a los puntos críticos mencionados, en el cual la combinación de esfuerzos normal 
y cortante, menores que los valores máximos, fuera más crítica que cada valor máximo por separado.  Normalmente, el 
procedimiento propuesto es suficiente. 
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Las fuerzas cortantes máximas actúan en las secciones B y D, y se reducen súbitamente 
hacia las secciones adyacentes. 
Determinación de la fuerza cortante máxima: 
La figura 2.39.a muestra el diagrama de cuerpo libre del remache al efectuar un corte en 
la sección B o D.  
La fuerza cortante en estas secciones es máxima e igual a: 
Puntos críticos y esfuerzos máximos: 
Los esfuerzos máximos por flexión ocurren en los puntos más alejados del eje neutro, en la 
sección C (puntos (1) y (2) en la figura 2.39.d); en estos puntos no hay esfuerzo cortante, 
aunque exista fuerza cortante.  Además, en el punto (2) ocurre el máximo esfuerzo de apoyo, 
ya que la placa central es la que está sometida a la mayor fuerza (F).  Los esfuerzos 
cortantes máximos ocurren en el eje neutro en las secciones B y D (por ejemplo, punto (3) 
en la figura 2.39.c); por lo tanto, en los puntos de máximo esfuerzo cortante no hay esfuerzo 
normal.  Entonces, los puntos (1) y (3) están sometidos a esfuerzos simples, mientras que el 
punto (2) a una combinación de esfuerzos de compresión7.
Figura 2.39  Cargas internas y distribuciones de esfuerzos en dos secciones críticas del remache 
de la fig. 2.37  
Según lo discutido en la sección 2.6, el esfuerzo cortante máximo podría calcularse con la          
ecuación 2.26 o la 2.30.  Siendo conservadores, tomamos la ecuación 2.30: 
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Como la sección del remache es simétrica, los esfuerzos normales a tracción y a compresión 
son iguales; los esfuerzos normales máximos están dados por la ecuación 2.10, entonces:  
Para las ecuaciones de las propiedades seccionales de una sección circular, A e I, ver 
apéndice 2.   
El máximo esfuerzo de apoyo está dado aproximadamente por la ecuación 2.27: 
n).(compresió     MPa 310
)mm 4.25)(mm 7.12(
N 10100 3
=
×
==
ld
F
S  
El remache es una viga “corta”, ya que su longitud es menor de diez veces el diámetro, por 
lo que debe tenerse en cuenta tanto el esfuerzo normal como el cortante.  Se aclara que el 
esfuerzo normal calculado es un valor conservador (mayor al real), ya que si las holguras 
entre el pasador y las piezas son mínimas, la flexión que ocurre es mucho más pequeña que 
la asumida. 
Para terminar este repaso de resistencia de materiales se hace una aclaración.  En las secciones 
pasadas se dieron las condiciones que se deben cumplir para algunas de las ecuaciones.  En la 
práctica condiciones tales como “el material es homogéneo” y “la superficie es lisa” no se 
cumplen; sin embargo, las ecuaciones podrían seguir siendo prácticas.  Por el contrario, el no 
cumplimiento de otras condiciones como “la sección a analizar está alejada de sitios de 
aplicación de cargas puntuales” y “el punto a analizar no está situado en la proximidad de una 
discontinuidad de la sección” podría hacer que las ecuaciones no sean válidas ni prácticas.  El 
estudiante debe analizar las diferentes condiciones de un problema determinado y decidir qué 
ecuaciones pueden aplicarse y qué cuidados deben tenerse. 
2.8 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
En este capítulo se hizo una revisión sobre resistencia de materiales, con el fin de que los 
estudiantes refuercen los conceptos adquiridos en cursos anteriores y, así, tengan bases 
adecuadas para el estudio de los fundamentos de diseño mecánico.  Se estudiaron algunos 
conceptos básicos sobre esfuerzos y sobre las siguientes solicitaciones de carga: carga axial, 
flexión, torsión, cortante directo, esfuerzo de apoyo, desgarro y esfuerzos cortantes en vigas.  
Existen otras solicitaciones básicas, tales como pandeo de columnas, flexión en vigas curvas, 
esfuerzos de contacto, esfuerzos debidos a ajustes de interferencia y esfuerzos en recipientes a 
presión.  Algunos de éstos se estudiarán en capítulos posteriores; otros se pueden estudiar en la 
literatura[1-3]. 
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ESFUERZO 
Esfuerzo es  la intensidad de fuerza por unidad de área: 
.   ;
dA
dF
dA
dF tn == τσ  
Las letras σ  y S se usan para representar el esfuerzo normal, el cual actúa perpendicular a la 
superficie.  Puede ser de tracción, si el esfuerzo hala de la cara, o de compresión, si la empuja.  
Las letras τ  y Ss se usan para el esfuerzo cortante, que actúa tangente a la superficie tratando de 
cortar o cizallar el elemento. 
Las unidades de esfuerzo son el pascal (1 Pa = 1 N/m2), para el Sistema Internacional de 
unidades (SI), y la libra fuerza por pulgada cuadrada (1 psi = 1 lbf/in2) en el sistema inglés. 
CARGA AXIAL 
 
 
 
Sección lejos de cargas puntuales:      
Esfuerzo uniforme  
Sección cerca de la carga puntual:  
Esfuerzo no uniforme 
A
F
S
A
F
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Válido hasta el límite de proporcionalidad 
Condiciones: 
1. El elemento es completamente recto
2. Las secciones a lo largo del material son
uniformes
3. La superficie es completamente lisa
4. La sección a analizar está alejada de sitios de
aplicación de cargas puntuales
5. La carga F está aplicada exactamente en el
centroide de la sección del elemento y en
dirección axial
6. La carga es estática
7. El material es completamente homogéneo
8. El material no tiene esfuerzos residuales
9. Si el elemento está en compresión, su longitud es
tal que no existe posibilidad de pandeo
F   S              F     S 
t y c indican tracción 
y compresión 
respectivamente 
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FLEXIÓN 
 
 
TORSIÓN 
Z
M
I
Mc
S ±=±= Produce dos clases de esfuerzos normales: tracción y compresión 
Condiciones: 
1. La viga es recta en dirección longitudinal (cuando no
está cargada)
2. El punto a analizar no está situado en la proximidad
del punto de aplicación de una fuerza o de una
discontinuidad de la sección
3. El esfuerzo calculado en la superficie es válido si ésta
es lisa
4. La sección de la viga es simétrica con respecto al
plano de aplicación de las cargas
5. Las alas, si las hay, no están pandeadas
6. La carga es estática
7. El material es homogéneo
8. La viga no está retorcida
9. El material no tiene esfuerzos residuales
10. El esfuerzo cortante (vertical) es despreciable
comparado con el esfuerzo de flexión (esto sólo es
válido para vigas largas, por lo tanto, se deberá hacer
la comprobación de la combinación de esfuerzos
cortante y normal de flexión en algún punto interior de
la viga para vigas cortas y de madera)
11. No hay componente longitudinal de las fuerzas sobre
la viga
12. El esfuerzo permanece proporcional a la deformación
(Ley de Hooke), es decir, el esfuerzo no sobrepasa el
valor del límite de proporcionalidad
NOTAS SOBRE DISEÑO (ver capítulo 3): 
§ Cuando el material es uniforme, como ocurre
generalmente con los materiales dúctiles, los esfuerzos
de diseño se toman iguales en tracción y compresión.
Por lo tanto, se trabaja con el esfuerzo máximo.
§ Cuando el material es no uniforme, es decir, cuando la
resistencia a la compresión es diferente de aquella a la
tracción, como ocurre generalmente con los materiales
frágiles, se usan diferentes esfuerzos de diseño en
tracción y compresión y se analizan el punto de mayor
esfuerzo de tracción y el punto de mayor esfuerzo de
compresión.
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Condiciones: 
1. El elemento es recto en dirección longitudinal
2. Las secciones a lo largo del material son
uniformes
3. El punto a analizar no está situado en la
proximidad del punto de aplicación de una
fuerza o de una discontinuidad de la sección
4. El esfuerzo calculado en la superficie es válido
si ésta es lisa
5. El elemento está sometido a torsión solamente
6. La carga es estática
7. El material es homogéneo
8. El material no tiene esfuerzos residuales
9. El esfuerzo permanece proporcional a la
deformación (Ley de Hooke), es decir, el
esfuerzo no sobrepasa el valor del límite de
proporcionalidad
10. El elemento no está inicialmente retorcido
Sección circular sólida 
o hueca
Sección rectangular 
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de pared delgada 
Sección circular hueca 
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CORTANTE DIRECTO, ESFUERZO DE APOYO, DESGARRO Y ESFUERZOS 
CORTANTES EN VIGAS 
,
A
V
Ss =  Cortante directo 
,
ld
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S =  Esfuerzo de apoyo
,
2 1lb
F
S =  Desgarro
Esfuerzos cortantes en vigas: 
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CARGA ESTÁTICA SIMPLE 
3.1 INTRODUCCIÓN 
Este capítulo presenta conceptos básicos sobre el diseño mecánico.  Las secciones 3.2 y 3.3 
constituyen una introducción al diseño de elementos sometidos a esfuerzos estáticos simples.  
Se estudian algunas propiedades de los materiales, particularmente las propiedades de resistencia 
mecánica, fragilidad y ductilidad, las cuales son importantes en el diseño mecánico.  También, se 
presenta la ecuación de diseño para cargas estáticas simples, se estudian los conceptos de 
esfuerzo de diseño (o esfuerzo admisible) y factor de seguridad y la determinación de los puntos 
críticos de un elemento. 
El resto del capítulo es un complemento para el diseño con esfuerzos estáticos simples.  En la 
sección 3.4 se repasa la ecuación para el cálculo del par de torsión de elementos que transmiten 
potencia.  La sección 3.5 analiza el caso de carga axial excéntrica.  Los concentradores de 
esfuerzos y su incidencia en el diseño estático se estudian en la sección 3.6.  Finalmente, la 
sección 3.7 presenta una corta descripción de algunos materiales de ingeniería, particularmente 
el acero. 
3.2 PROPIEDADES DE LOS MATERIALES 
3.2.1 Introducción 
En el diseño de cualquier elemento de máquina es necesario conocer las diferentes propiedades 
de los materiales, con el fin de hacer una adecuada selección de éstos.  Algunas de las 
propiedades más importantes son las resistencias a la tracción, a la compresión y a la torsión, 
dureza, resistencias de fluencia, tenacidad, ductilidad y fragilidad.  En esta sección se estudia 
brevemente un conjunto de propiedades relevantes en el diseño. 
3.2.2 Curva esfuerzo-deformación 
Algunas de las propiedades principales de un material se obtienen con el ensayo de tracción.  
Para explicar este ensayo y algunos de sus resultados, se estudiará el comportamiento de un 
acero suave (dulce o de bajo contenido de carbono). 
En el ensayo de tracción se somete una probeta normalizada y pulida, del material a analizar, a 
una carga axial de tracción (figura 3.1).  La carga de tracción aplicada comienza desde cero hasta 
un valor máximo poco antes del rompimiento de la probeta.  Al aumentar la carga la probeta se 
deforma; entonces, se mide tanto la fuerza como la deformación en diferentes instantes de la 
prueba, y se construye una curva esfuerzo-deformación como la de la figura 3.2, que muestra la 
curva típica de un acero suave. 
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Figura 3.1  Probeta para el ensayo de tracción 
Figura 3.2  Diagrama esfuerzo-deformación típico de un acero de bajo contenido de carbono 
La curva se puede dividir en dos zonas: 
Zona elástica 
Al comienzo de la prueba, la deformación unitaria, ε, aumenta proporcionalmente con el 
esfuerzo, S, hasta llegar al límite de proporcionalidad Sp, indicado en la figura 3.2.  La 
ecuación que define esta proporcionalidad se denomina Ley de Hooke: 
(3.1) 
La constante de proporcionalidad se conoce como módulo de Young o módulo de elasticidad, 
E. Note que E es la pendiente de la recta en el diagrama S - ε  y es una medida de la rigidez del
material; un mayor E implica mayor rigidez.  Por ejemplo, dentro de la zona de proporcionalidad
el acero es casi tres veces más rígido que las aleaciones de aluminio (Eacero = 207 GPa y
Ealeac.aluminio = 72 GPa - tabla  A-3.1, apéndice 3).
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A partir del límite de proporcionalidad, la deformación no varía linealmente con el esfuerzo; 
ambos siguen aumentando hasta que se alcanza el límite elástico, Se, que es el máximo esfuerzo 
que se le puede aplicar a la probeta sin que ocurran deformaciones permanentes.  Si la fuerza se 
suprime en este límite o en un punto anterior, la probeta recuperará su tamaño inicial; es decir, 
toda su deformación fue elástica. El valor que se obtiene del límite elástico depende de la 
precisión de la medición.  Por esto, se suele definir un límite elástico convencional, con el que se 
produce un alargamiento residual igual a un valor prefijado (por ejemplo de 0.05%). 
Como se muestra en la figura 3.2, la zona elástica es una parte muy pequeña del diagrama S - ε  
de un acero suave.  Esto se debe a que las deformaciones que sufre la probeta en la parte elástica 
son muy pequeñas comparadas con las deformaciones en la zona plástica. 
Durante todo el ensayo, el área de la sección transversal se reduce a medida que la probeta se 
alarga. 
Zona plástica 
Esta zona comienza donde termina la zona elástica.  En la zona plástica ocurren deformaciones 
plásticas (permanentes); es decir, la pieza queda deformada al suprimir la carga.  Los átomos del 
material comienzan a deslizarse “fácilmente” (ver figura 3.2) debido a la acción de esfuerzos 
cortantes, cuando se alcanza la resistencia del material a la fluencia, Sy; en este instante 
ocurren grandes deformaciones con pequeños (o nulos) aumentos de la carga.  A medida que se 
da la deformación plástica ocurren varios fenómenos, entre los cuales está la acumulación de 
dislocaciones que genera mayor dificultad a la deformación del material.  Debido a esto, el 
material se vuelve resistente.  Esta etapa es conocida como endurecimiento por deformación 
(indicada en la figura 3.2).  Como el material se vuelve más resistente, se requieren mayores 
cargas para seguir deformando el material.  En esta etapa las deformaciones aumentan sólo si la 
carga aumenta (la pendiente de la curva es positiva). 
A medida que el material se reacomoda microscópicamente, éste puede endurecerse cada vez 
menos, y llega un momento en el ensayo (cima de la curva continua) en el que el endurecimiento 
por deformación no compensa la reducción del área de la sección.  En este momento comienza el 
fenómeno conocido como estricción, en el cual una parte del material sufre deformaciones 
mayores formando una cintura.  El esfuerzo que soporta la pieza al comienzo de la estricción es 
el máximo de la curva y se denomina esfuerzo último o resistencia máxima a la tracción, Su.  
Finalmente ocurre la falla súbita (frágil), en un punto “teórico” de la curva en que el esfuerzo es 
menor que el esfuerzo último, llamado esfuerzo de rotura, SR. 
De las propiedades Sp, Se, Sy, Su y SR, las que se utilizan en la práctica del diseño de elementos 
sometidos a cargas estáticas son: 
Sy: Límite, resistencia o esfuerzo de fluencia en tracción. Para simplificar, se llamará 
resistencia de fluencia. 
Su: Esfuerzo último o resistencia máxima a la tracción. 
Estas dos propiedades indican los niveles de esfuerzo de tracción que producen la falla de los 
materiales.  La resistencia de fluencia indica el nivel de esfuerzo que produce la falla por 
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Figura 3.3  Diagrama esfuerzo-deformación típico 
de aceros de alta resistencia y de aleaciones de 
cobre y aluminio  
S 
ε 
Su 
Sy 0.2 
0.002 = 0.2% 
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deformación permanente, y el esfuerzo último indica el valor del esfuerzo que produce la falla 
por rotura. 
Estas propiedades son obtenidas de la curva continua de la figura 3.2, conocida como diagrama 
de ingeniería o convencional de tracción, en el que el esfuerzo se calcula como la relación 
entre la fuerza sobre la probeta y el área inicial.  El esfuerzo real es la relación entre la fuerza y el 
área real, la cual es menor que el área inicial (excepto al comienzo de la prueba).  Por esto, en la 
curva real el esfuerzo sigue aumentando, y el esfuerzo de rotura real sería mayor que el esfuerzo 
último y no menor como el esfuerzo SR indicado en el diagrama.  En el trabajo de diseño, las 
dimensiones calculadas son las dimensiones de fabricación (iniciales) de la pieza, no las 
dimensiones de trabajo (menores debido a las deformaciones).  Por esto se trabaja con el 
diagrama de ingeniería. 
Algunos materiales, como los aceros de alta resistencia y las aleaciones de aluminio, tienen 
curvas esfuerzo-deformación un poco diferentes a la del acero suave.  La figura 3.3 muestra un 
diagrama S - ε  típico para estos materiales.  Como en esta curva no se aprecia claramente un 
punto de fluencia, éste se debe determinar de manera diferente.  La resistencia de fluencia se 
define como el esfuerzo que producirá una pequeña deformación permanente, generalmente 
igual a 0.2%; es decir, una deformación unitaria igual a 0.002.  En este caso se le denomina 
límite convencional de fluencia, Sy 0.2. 
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Las curvas mostradas en las figuras 3.2 y 3.3 son 
típicas de materiales dúctiles (ver sección 3.2.4).  
En general, los diagramas S - ε de los aceros, las 
aleaciones de aluminio, de cobre, de magnesio y 
de titanio, entre otros, tienen zona elástica y zona 
plástica y, por lo tanto, poseen resistencias de 
fluencia y esfuerzos últimos.  Por el contrario, 
otros materiales como el hierro fundido gris, el 
vidrio y el concreto (frágiles) no poseen zona 
plástica (o es pequeñísima); entonces, poseen 
esfuerzos últimos, mas no resistencias de 
fluencia.  La figura 3.4 muestra una curva S - ε  
típica de un hierro fundido gris. 
Al aplicar cargas de compresión y de torsión sobre probetas de ensayo, se obtienen curvas 
similares a las de las figuras 3.2 a 3.4.  De estos ensayos se obtienen también las propiedades 
para el diseño: 
Syc: Resistencia de fluencia en compresión. 
Suc: Esfuerzo último en compresión. 
Sys: Resistencia de fluencia en torsión. 
Sus: Esfuerzo último en torsión. 
Los subíndices “c” y “s” indican “compresión” y “shear” (cortante, en inglés) respectivamente. 
Cuando no se tengan disponibles las resistencias a la torsión de aceros u otros metales 
dúctiles, éstas pueden estimarse así:8 
Sus ≈ 0.75 Su     y     Sys ≈ 0.577 Sy. (3.2) 
3.2.3 Materiales uniformes y no uniformes 
Material uniforme 
Un material es uniforme cuando su resistencia a la tracción es similar a aquella a la compresión; 
la mayoría de los materiales dúctiles son uniformes[1].  La figura 3.5.a muestra la curva S-ε de un 
material uniforme, como un acero o una aleación de aluminio o de cobre.  Note la similitud de la 
parte en tracción con aquella en compresión.  La resistencia de fluencia en tracción es igual a la 
resistencia de fluencia en compresión. 
8 Se sugiere que la relación Sus / Su es 0.8
[1,2] o 0.75[3] para el acero y 0.7[2] o 0.75[1] para otros metales dúctiles.  La relación Sys / Sy 
está normalmente entre menos de 0.5 y más de 0.6 para los aceros[3]; se acepta que un valor apropiado es 0.577[4] o ~0.58[1]. 
S
ε 
Su
Figura 3.4  Curva S - ε de un hierro fundido gris 
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Figura 3.5  Curvas S-ε en tracción y compresión para materiales uniformes y no uniformes 
Material no uniforme 
Un material es no uniforme cuando su resistencia a la tracción es diferente a aquella en 
compresión.  Generalmente los materiales frágiles tienen resistencias a la compresión mucho 
mayores que a la tracción[1].   La figura 3.5.b muestra el diagrama S-ε de un material no uniforme 
como el hierro fundido gris.  La resistencia a la compresión, Suc, del hierro fundido gris es mucho 
mayor que su resistencia a la tracción, Su.  Otros ejemplos de materiales no uniformes son el 
concreto, el cual es más resistente a la compresión, y la madera, que es más resistente a la 
tracción. 
3.2.4 Materiales dúctiles y frágiles 
Ductilidad 
Un material es dúctil cuando tiende a deformarse “significativamente” antes de la fractura.  Una 
forma de medir la ductilidad se conoce como “alargamiento” o “elongación”, que es la 
deformación unitaria (de ingeniería) de la probeta sometida a tracción, después de la fractura.  
Normalmente la elongación se expresa en porcentaje: 
%,100Elongación ×
−
=
o
of
L
LL
 (3.3) 
donde Lf y Lo son las longitudes final e inicial, respectivamente, de la probeta.  Como la 
elongación de una probeta depende de su longitud inicial, debe especificarse siempre dicha 
longitud, que es usualmente de 2 in[5].  Un material se considera dúctil si su elongación es 
mayor que 5%. 
Algunos materiales dúctiles son los aceros de bajo y medio contenido de carbono (ver sección 
3.7.2), las aleaciones de aluminio, las aleaciones de cobre, el titanio y el magnesio. 
(b) Curva S-ε de un material no uniforme
S 
Su 
–Suc ≠ –Su
ε 
(a) Curva S-ε de un material uniforme
S 
ε 
Su 
Sy 
–Syc = –Sy
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Fragilidad 
Fragilidad es lo opuesto de ductilidad.  Un material es frágil si tiende a fracturarse sin 
deformación significativa.  Entonces, la deformación total de un material frágil al fracturarse en 
tracción es pequeña comparada con aquella de uno dúctil.  La medida de fragilidad es la misma 
que la de ductilidad; un material se considera frágil si su elongación es menor que 5%.  La 
figura 3.6 muestra dos curvas S-ε, una de un hierro fundido gris, material frágil, y otra de un 
acero dúctil.  Note que la curva del material frágil no se extiende mucho hacia la derecha, ya que 
su deformación al momento de la fractura es pequeña. 
Figura 3.6  Curvas S-ε de un material dúctil y uno frágil 
Algunos materiales frágiles son el hierro fundido gris, el vidrio, el concreto y la madera.  En 
general, los materiales fundidos tienden a ser frágiles, aunque existen fundiciones especiales que 
son relativamente dúctiles. 
Diferencias entre materiales dúctiles y frágiles 
Las afirmaciones siguientes corresponden a tendencias generales, pero no constituyen reglas de 
total cumplimiento: 
- Los materiales dúctiles tienen una parte recta en el diagrama S-ε, mientras que los frágiles no
tienen parte recta alguna.
- Los materiales dúctiles son normalmente uniformes, mientras que los frágiles son no
uniformes.
- A diferencia de los frágiles, los materiales dúctiles tienen puntos definidos de
proporcionalidad, elasticidad y fluencia.
- Los materiales dúctiles tienden a ser más tenaces que los frágiles (ver sección 3.2.5).
- Los materiales forjados, laminados, trefilados y extruidos tienden a ser dúctiles, a diferencia
de los fundidos que tienden a ser frágiles.
ε 
S 
5% 
Acero de alta resistencia: 
Material dúctil 
 Hierro fundido gris: 
 Material frágil 
 Elongación < 5% 
Elongación > 5% 
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Esfuerzo máximo < Resistencia. (3.4) 
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Para tener mayor seguridad con respecto a las propiedades de un determinado material a 
seleccionar, debe recurrirse al catálogo del fabricante con el fin de conocer sus propiedades 
exactas. 
3.2.5 Otras propiedades 
Tenacidad 
Tenacidad es la capacidad de un material para absorber energía sin fracturarse[1].  Entonces, un 
material es más tenaz en la medida en que necesite mayor energía para fracturarse.  Dicha 
energía por unidad de volumen es igual al área total bajo la curva S-ε (áreas sombreadas de la 
figura 3.6).  Por tanto, un material es más tenaz en la medida en que sus resistencias de fluencia 
y máxima a tracción sean mayores, y en que su elongación sea mayor.  Por esto último, los 
materiales dúctiles tienden a ser más tenaces que los frágiles.  Por ejemplo, una lámina delgada 
de acero (dúctil) se deformará plásticamente sin romperse bajo la acción de cierto impacto, 
mientras que una lámina de vidrio y una placa de concreto, de igual espesor que la lámina de 
acero, tenderán a romperse debido al mismo impacto. 
Dureza 
La dureza es la resistencia que ejerce un material a la penetración.  Esta propiedad está 
íntimamente ligada a la resistencia a la compresión del material.  Además, podría ser un 
indicador, aunque no es garantía, de su resistencia al desgaste[1].  La dureza se puede medir en 
las escalas Brinell, Rockwell y Vickers, definidas con ensayos en los cuales se somete una 
superficie a una presión mediante un penetrador, el cual posee una gran dureza y una forma 
particular para cada ensayo.  La dureza de una superficie puede aumentarse mediante 
tratamientos térmicos o termo-químicos, como el temple y la cementación. 
Con esto se termina el estudio de las propiedades de los materiales.  A continuación se presentan 
los conceptos fundamentales del diseño de elementos sometidos a cargas estáticas simples. 
3.3 DISEÑO DE ELEMENTOS SOMETIDOS A CARGA ESTÁTICA SIMPLE 
3.3.1 Esfuerzo de diseño 
El diseño de elementos con base en su resistencia consiste en evitar que los esfuerzos máximos 
igualen o sobrepasen los valores de esfuerzo que producen la falla.  Entonces, el esfuerzo 
máximo en un elemento debe ser menor que la resistencia de fluencia (para prevenir la falla por 
deformación plástica) y que la resistencia a la rotura (para prevenir la falla por fractura total).  
Estos objetivos se pueden lograr manipulando dimensiones, geometrías, materiales, tratamientos 
térmicos, entre otros factores. 
Como se dijo, el esfuerzo máximo en un elemento debe ser menor que la resistencia: 
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Para romper esta desigualdad, y poder definir los materiales y los valores precisos de las 
dimensiones de los elementos a diseñar, se utiliza el concepto de “esfuerzo de diseño”, conocido 
también como esfuerzo admisible o permisible, esfuerzo de trabajo y esfuerzo de seguridad.   
El esfuerzo de diseño es el máximo esfuerzo que debe soportar un elemento para que efectúe su 
trabajo con seguridad, es decir, con el fin de evitar su falla.  Entonces, el esfuerzo de diseño 
debe ser menor que la resistencia del material.  La inecuación 3.4 se puede cambiar por: 
Esfuerzo máximo ≤ Esfuerzo de diseño < Resistencia. (3.5) 
En la ecuación 3.5 se acepta tanto la desigualdad como la igualdad entre el esfuerzo máximo y el 
de diseño.  Como este último es menor que la resistencia, la falla no ocurrirá si el esfuerzo 
máximo alcanza este valor. 
El problema que resta es cómo determinar el esfuerzo de diseño.  ¿Qué tan pequeño deber ser el 
esfuerzo de diseño comparado con la resistencia?  ¿Cómo convertir  la desigualdad en igualdad?  
Esto se puede resolver con el “factor de seguridad”. 
3.3.2 Factor de seguridad y ecuación de diseño 
En todo proceso de diseño existen incertidumbres.  Los valores de resistencia de los materiales 
seleccionados pueden tener cierto grado de imprecisión o incertidumbre, los métodos de cálculo 
normalmente asumen condiciones que no se cumplen en la práctica, los valores de las cargas son 
normalmente imprecisos, e incluso pueden existir cargas inesperadas.  Éstos y otros factores 
hacen que el diseñador deba prever las inexactitudes o incertidumbres escogiendo los esfuerzos 
de diseño significativamente menores que las resistencias.  Sin embargo, entre menor sea el 
esfuerzo máximo que soporta una pieza, mayores serán las dimensiones o más resistentes 
deberán ser los materiales, con el consecuente aumento de los costos. 
Existe un compromiso entre el costo y la resistencia.  El diseñador debe tener un buen 
conocimiento y experiencia sobre las propiedades de los materiales, costos, métodos de cálculo, 
cargas máximas sobre las piezas, etc., con el fin de evitar la falla sin elevar innecesariamente los 
costos.  Cuando se requiere diseñar una pieza que se fabricará una sola vez (por ejemplo un árbol 
de una máquina de poca utilización), el diseñador probablemente no hará un análisis muy 
riguroso y seleccionará esfuerzos de diseño pequeños.  Si se requiere diseñar una pieza que se 
producirá en serie o una de elevada importancia y costo (un producto comercial o una pieza de 
un avión), el diseñador será extremadamente cauteloso en la selección de los materiales, en los 
métodos de cálculo, en la determinación de las cargas y en las pruebas experimentales, con el fin 
de mantener su dispositivo tanto seguro como económico. 
Para eliminar la desigualdad entre la resistencia y el esfuerzo de diseño y definir qué tan pequeño 
debe ser este último comparado con la resistencia, se utiliza el concepto de factor de seguridad, 
también conocido como coeficiente de cálculo o factor de incertidumbre.  Este factor se define 
como: 
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(3.6) 
donde N es el factor de seguridad.  Para evitar la falla la carga máxima aplicada debe ser menor 
que la carga que produce la falla; entonces, de la ecuación 3.6 se infiere que N debe ser mayor 
que 1. 
En muchos casos el esfuerzo es proporcional a la carga (ver, por ejemplo, las ecuaciones 2.5, 
2.10, 2.11 y 2.14 del capítulo 2); para éstos, la ecuación 3.6 se puede expresar como: 
(3.7) 
donde S(s) es el esfuerzo máximo normal (S) o cortante (Ss).  Para mostrar que la ecuación 3.7 
resulta de la 3.6, considere una pieza sometida a tracción simple.  De la ecuación 3.6: 
(3.8) 
donde Ffalla es la fuerza que produce la falla y F es la fuerza máxima.  Como S = F/A (ecuación 
2.5, capítulo 2), se tiene que: 
(3.9) 
donde S es el esfuerzo máximo, A es el área de la sección transversal del elemento, y 
“Resistencia” puede ser Sy o Su.  Reemplazando las ecuaciones 3.9 en la 3.8 se obtiene: 
(3.10) 
que corresponde a la ecuación 3.7 para esfuerzos normales. 
La ecuación 3.5 puede expresarse como: 
(3.11) 
donde S y Ss son los esfuerzos máximos normal y cortante respectivamente, y Sd y Ssd son los 
esfuerzos de diseño normal y cortante respectivamente. 
Para romper la desigualdad se utiliza el factor de seguridad: 
(3.12) 
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Ésta es la ecuación de diseño de elementos sometidos a cargas estáticas simples.  Como se 
dijo, S y Ss son los esfuerzos máximos.  La palabra resistencia que aparece en la ecuación 3.12 
corresponde a: 
(a) Sy o Su, si S es de tracción.
(b) Syc o Suc, si S es de compresión.
(c) Sys o Sus, si el esfuerzo es cortante.
De acuerdo con lo visto en esta sección, se puede mencionar que: 
(a) El esfuerzo máximo debe ser menor que la resistencia con el fin de evitar la falla.
(b) El esfuerzo máximo debe ser menor o igual al esfuerzo de diseño, el cual es determinado por
el diseñador con el fin de hacer su diseño más seguro, ya que existen incertidumbres en el
proceso.
(c) Se utiliza el factor de seguridad como medio para determinar el esfuerzo de diseño: el
esfuerzo de diseño es la relación entre la resistencia y el factor de seguridad, tal como lo
expresa la  ecuación 3.12.
Se ha dado respuesta a la pregunta de cómo calcular el esfuerzo de diseño, pero se necesita 
definir qué tan pequeño debe ser el esfuerzo de diseño o, en otras palabras, qué tan grande debe 
ser el factor de seguridad. 
Los criterios fundamentales para determinar o escoger un factor de seguridad son: 
(a) Incertidumbres
(b) Tipo de material (dúctil o frágil)
(c) Criterio de falla (fluencia o rotura)
(d) Importancia del elemento y probabilidad de pérdida de vidas humanas
Antes de estudiar estos criterios, conviene revisar algunos aspectos y recomendaciones acerca de 
la selección del factor de seguridad.  
Faires[3] propone basar la selección de N en los valores de la tabla 3.1, los cuales dependen 
esencialmente del tipo de material y del criterio de falla (pero no de las incertidumbres y de la 
importancia del elemento).  Note que en la tabla se considera el caso de diseño de materiales 
dúctiles con base en la resistencia máxima.  Sin embargo, muchos autores no consideran este 
caso, es decir, plantean que el diseño de estos materiales se base en la resistencia de fluencia.  
Algunos autores[1,5] plantean factores de seguridad para materiales frágiles más pequeños que los 
indicados en la tabla 3.1; sin embargo, hay que actuar con precaución con este tipo de materiales 
si se prevén cargas dinámicas. 
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Tabla 3.1  Tabla de factores de seguridad.  Valores mínimos recomendados.  Modificada de 
Faires[3] 
TIPO O CLASE 
DE CARGA 
ACERO, METALES 
DÚCTILES 
HIERRO 
FUNDIDO, 
METALES 
FRÁGILES 
MADERA DE 
CONSTRUCCIÓN
Basado en 
la 
resistencia 
máxima* 
Basado en 
la 
resistencia 
de 
fluencia** 
Basado en la resistencia máxima* 
Carga muerta o 
Carga variable bajo 
análisis por fatiga 
3 – 4 1.5 - 2 5 – 6 7 
Las siguientes recomendaciones NO se deben adoptar si se hace análisis por fatiga 
Repetida en una 
dirección, gradual 
(choque suave) 
6 3 7 – 8 10 
Repetida invertida, 
gradual (choque 
medio) 
8 4 10 – 12 15 
Choque fuerte 10 – 15 5 – 7 15 – 20 20 
* Resistencia máxima se refiere a Su, Suc o Sus  (dependiendo de si el esfuerzo es de tracción,
de compresión o cortante)
**   Resistencia de fluencia se refiere a Sy, Syc o Sys  (dependiendo de si el esfuerzo es de 
tracción, de compresión o cortante) 
Los valores que aparecen en la primera fila (en negrita) son los valores “mínimos” que se 
recomiendan.  En la práctica pueden tomarse valores mayores en la medida en que existan más 
incertidumbres y el elemento sea más importante.  Incluso pueden tomarse factores de seguridad 
menores, cuando, por ejemplo, el diseño sea muy riguroso o la falla del elemento no tenga 
consecuencias perjudiciales. 
La tabla presenta en las últimas tres filas valores de N para hacer diseños preliminares cuando 
se tengan cargas variables y se use el procedimiento de este capítulo.  Los factores de seguridad 
son mayores y dependen del carácter de la carga (repetida en una dirección, repetida en dos 
direcciones, impactos suaves, medios o fuertes).  Estos factores de seguridad no se deben 
utilizar cuando se haga el diseño definitivo mediante la teoría de fatiga (capítulo 5), la cual tiene 
en cuenta la falla producida por cargas variables. 
Otros autores[1,4] plantean que el factor de seguridad puede calcularse en función de factores de 
seguridad parciales, cada uno de los cuales depende de un determinado criterio.  Si por ejemplo 
se seleccionan factores de seguridad con base en las incertidumbres debidas a la resistencia del 
material, a la carga máxima y a los métodos de cálculo, el factor de seguridad podría calcularse 
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como el producto de los factores de seguridad individuales, o incluso como el máximo entre 
ellos, dependiendo de la forma en que se seleccionen los valores individuales. 
Muchas veces los factores de seguridad están regidos por organizaciones que establecen 
estándares, como la AGMA (American Gear Manufacturers Association), la AISC (American 
Institute of  Steel Construction) y la ASME (American Society of Mechanical Engineers).  Por 
ejemplo, esta última proporciona guías de acción recomendadas para factores de seguridad en 
aplicaciones como calderas de vapor y recipientes a presión.  De estos códigos de seguridad, la 
mayor parte son sólo recomendaciones, aunque algunos tienen rigor de ley en ciertos países o 
Estados[1].  En muchas empresas se utilizan factores de seguridad que han sido determinados con 
base en la experiencia. 
Como se dijo, el factor de seguridad depende de las incertidumbres, el tipo de material, el criterio 
de falla y la importancia del elemento.  Por esto, su selección o determinación no es tan fácil.  A 
continuación se estudian estos cuatro criterios. 
Incertidumbres 
En general existen incertidumbres en casi todas las variables del diseño, algunas de ellas son: 
- Cargas aplicadas: cuando se diseñan máquinas herramientas, puentes, estructuras, etc., es
difícil predecir cuales serán la cargas máximas aplicadas, ya que existen factores inciertos
tales como inexperiencia del operario de la máquina herramienta, quien puede sobrecargar la
máquina, fuerzas involucradas en el tránsito de vehículos, fuerzas de viento, sísmicas, etc.
- Tipo y carácter de las cargas: en ocasiones los tipos de carga (axial, flexión, etc.) y el
carácter de ellas (estáticas, dinámicas: cíclicas o de impacto) no son conocidos con
precisión.
- Cargas inesperadas: es muy probable que en funcionamiento ocurran cargas no previstas
durante el diseño tales como sobrecargas, cargas producidas por la naturaleza y cargas
diferentes a las del funcionamiento normal.
- Valores de resistencia de los materiales: los procesos de manufactura de materiales producen
materiales con propiedades diferentes, tanto dentro del mismo lote de producción como
entre lotes.  Entonces, la resistencia de un determinado material no se conoce con exactitud.
En ocasiones se suministran resistencias promedio y otras veces resistencias mínimas; sin
embargo, al comprar un material no se puede garantizar completamente que su resistencia
sea mayor o igual al valor mínimo especificado.
- Propiedades seccionales: al diseñar un elemento se especifican sus dimensiones nominales.
Las dimensiones después de la fabricación son diferentes a las nominales (debido a la
inexactitud de los procesos de manufactura), lo cual afecta las propiedades seccionales.
Además, durante la operación pueden producirse abolladuras, desgastes y corrosión que
tienden a reducir la resistencia del elemento.
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- Métodos de cálculo: normalmente hay que simplificar o idealizar los problemas de diseño
con el fin de usar ecuaciones o herramientas computacionales.  Esto conduce a resultados
inexactos.
Estos factores se ilustran en el ejemplo de la figura 3.7, en el cual se ha modelado un problema 
de diseño como uno de carga axial de tracción. 
S = F/A ≤ Sy /N 
Figura 3.7  Algunas incertidumbres en el proceso de diseño 
En general, el diseño se hace con base en las cargas máximas, los valores mínimos de las 
propiedades seccionales, etc.; es decir, debe trabajarse con las condiciones más críticas.  
Sin embargo, siempre existirán incertidumbres, y la regla general es que entre mayores 
sean las incertidumbres mayor debe ser el factor de seguridad. 
Tipo de material 
Un material dúctil sometido a una carga de impacto tiende a amortiguar dicha carga al 
deformarse plásticamente, mientras que uno frágil, que no tiene deformación significativa, se 
opondrá mucho más al impacto generando mayores cargas (debido a las mayores 
desaceleraciones) y mayores esfuerzos, tendiéndose a partir fácilmente.  Un vaso de vidrio, una 
broca o un buril de acero duro y una caja de hierro fundido gris tienden a quebrarse al caer al 
piso desde cierta altura, mientras que una barra de acero suave, una olla de aluminio y un 
polímero dúctil probablemente se deformen plásticamente en las zonas donde reciben el impacto, 
pero no se fracturarán ni tendrán una deformación considerable. 
Esto se debe tener presente en la selección del factor de seguridad.  En el diseño de piezas 
frágiles, el factor de seguridad es normalmente mayor que en el de piezas dúctiles, bajo las 
mismas condiciones.  Al analizar los datos para carga muerta (estática) en la tabla 3.1, se 
concluye que el factor de seguridad para un elemento frágil debe ser aproximadamente 1.5 veces 
el de uno dúctil. 
Criterio de falla 
En general, cuando el criterio de diseño es la falla por rotura los factores de seguridad son 
mayores que aquellos para el diseño por fluencia.  Las dos razones principales son: 
(a) La rotura de una pieza es normalmente más crítica que la deformación permanente.  Una
viga de un edificio que cede por fluencia puede soportar carga mientras es cambiada o
reparada, mientras que una viga que se rompe no puede soportar carga y puede producir
Incertidumbre con 
respecto a la carga 
Incertidumbre con respecto 
al modelo de cálculo Incertidumbre con respecto a 
las propiedades seccionales 
Incertidumbre con respecto a 
las propiedades del material 
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pérdidas materiales o humanas.  El diseñador debe evitar en mayor medida la posibilidad de 
falla por rotura. 
(b) La resistencia a la rotura es mayor que la resistencia de fluencia.  El resultado de un diseño
basado en la resistencia de rotura debe ser similar al de un diseño basado en la fluencia, ya
que no es muy lógico tener dos resultados muy diferentes que sean simultáneamente
“óptimos”.  Aunque el diseño con base en el criterio de rotura es válido, éste debe, de todas
maneras, garantizar que no ocurra falla por fluencia.  Similarmente, cuando se diseña por
fluencia, se debe tener en cuenta que más allá de la resistencia de fluencia se encuentra la
resistencia a la rotura.  En la práctica podrían utilizarse ambos criterios de falla y tomar la
decisión final haciendo una comparación y análisis de los resultados, teniendo en cuenta la
seguridad o funcionalidad y los costos.
De acuerdo con la tabla 3.1, el factor de seguridad con base en la rotura debe ser 
aproximadamente el doble del factor de seguridad con base en la fluencia, bajo condiciones 
similares de diseño.  Si el material a diseñar es frágil (no posee límite de fluencia), el criterio de 
falla a utilizar es el de rotura. 
Importancia del elemento y riesgo de pérdida de vidas humanas 
La importancia de un elemento puede determinarse mediante preguntas como ¿qué 
consecuencias producirá la falla del elemento? ¿La falla generará pérdida de vidas humanas? ¿La 
falla generará pérdida de dinero? ¿La falla generará pérdida de tiempo?  El diseñador debe 
analizar las posibles consecuencias de la falla y, con base en ellas, escoger un factor de seguridad 
adecuado. 
Podría pensarse que entre más importante es un elemento, mayor debería ser el factor de 
seguridad escogido, pero no necesariamente.  Por ejemplo, el diseño de aeronaves de pasajeros, 
militares, etc., debe ser muy bien realizado, ya que la falla de estos aparatos puede producir 
pérdida de vidas humanas y pérdida de grandes sumas de dinero.  Entonces, parecería lógico 
pensar en la selección de factores de seguridad grandes.  Sin embargo, los valores usados en la 
práctica pueden ser del orden de 1.1, para aviones militares, y 1.2, para aviones de pasajeros[1].  
Estos factores de seguridad tan pequeños en artefactos tan importantes son posibles gracias a los 
minuciosos estudios, cálculos teóricos, gran experiencia acumulada por la industria aeronáutica y 
las arduas pruebas experimentales llevadas a cabo sobre prototipos.  Además, las condiciones 
asumidas son las peores previstas.
Figura 3.8  En diseños minuciosos el factor de seguridad tiende a ser pequeño 
¿N = 1.2? 
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El diseñador es el responsable del diseño y debe determinar factores de seguridad 
adecuados, con base en los criterios estudiados, en la experiencia y en recomendaciones de 
diferentes autores y organizaciones.  Por simplicidad, los factores de seguridad de los 
ejemplos y ejercicios de este libro se basarán principalmente en la tabla 3.1, pero la 
selección de valores más prácticos depende de las condiciones reales de los problemas. 
3.3.3 Determinación de puntos críticos 
Para el diseño con base en la resistencia mecánica se deben determinar los mayores esfuerzos, 
los cuales ocurren en algún o algunos puntos del elemento; estos puntos se denominan puntos 
críticos9.  Al diseñar se debe evitar la falla de los elementos; entonces, los puntos críticos son los 
de interés en el diseño, ya que éstos son los primeros de la pieza que fallarían. 
A continuación se estudian los puntos críticos para algunas solicitaciones de carga. 
Carga axial 
De acuerdo con lo estudiado en la sección 2.3.1 (capítulo 2), en un elemento de sección 
transversal de área A sometido a una fuerza axial F, el esfuerzo es el mismo en todo el elemento 
y está dado por S = ± F/A (ecuación 2.5, capítulo 2).  Por lo tanto, todos los puntos son críticos 
ya que tienen el mismo estado de esfuerzo. 
Cuando el elemento soporta diferentes fuerzas en diferentes secciones (como en el ejemplo 2.1 
del capítulo 2) o la sección transversal no es constante, el esfuerzo es máximo en la sección en 
la que la relación F/A es máxima; esto tiende a ocurrir en secciones con fuerzas grandes o 
áreas pequeñas.  En general, debe determinarse al menos un punto crítico a tracción y un punto 
crítico a compresión. 
Se aclara que cuando la sección transversal de un elemento no es constante, ocurre un fenómeno 
de concentración o elevación de esfuerzos que en ciertos casos debe tenerse en cuenta en la 
determinación de los puntos críticos, ya que en ciertas zonas los esfuerzos son mayores que los 
calculados con las ecuaciones dadas en el capítulo anterior.  El efecto de concentración de 
esfuerzos ocurre para todos los tipos de carga y se estudiará en la sección 3.6. 
Flexión 
En flexión el esfuerzo está dado por S = ± Mc/I (ecuación 2.10, capítulo 2).  Entonces, los 
puntos críticos serán aquellos en donde la expresión Mc/I sea máxima, lo cual tiende a 
ocurrir en puntos situados en secciones de gran momento flector, de pequeños momentos 
rectangulares de inercia o cuyas distancias al eje neutro sean grandes.  En general, debe buscarse 
9 Un punto crítico puede ser también aquel en el cual se prevea que la resistencia puede ser baja comparada con la de otros 
puntos.  Esto puede ocurrir, por ejemplo, cuando las cargas son variables (capítulo 5) o cuando la temperatura no sea constante en 
todos los puntos. 
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Se podría concluir que entre más importante sea un elemento, mayor debe ser el 
empeño puesto en su diseño, y en ausencia de un “buen” diseño, mayor debe ser el 
factor de seguridad escogido. 
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al menos un punto crítico a tracción y otro a compresión.  Además, debe tenerse en cuenta el 
efecto de los concentradores de esfuerzos, si los hay. 
Torsión y cortante en vigas 
Al igual que para carga axial y flexión, los puntos críticos serán los de mayores esfuerzos, los 
cuales tienden a estar en la periferia de secciones “débiles”, con grandes cargas, etc.  Debe 
tenerse en cuenta, también, el efecto de concentración de esfuerzos. 
Cortante directo, desgarro y esfuerzo de apoyo 
Para estas tres solicitaciones de carga se planteó el uso de ecuaciones en las que se calculan 
esfuerzos promedios o estimados; por lo tanto, se puede hablar de secciones críticas en vez de 
puntos críticos.  De acuerdo con las ecuaciones 2.26 a 2.28 (capítulo 2), las secciones críticas 
serán aquellas de mayores fuerzas y menores dimensiones.   
En general, el procedimiento para determinar los puntos críticos de una pieza se basa en la 
ecuación de diseño usada en cada caso particular.  Para el caso de carga estática simple, la 
ecuación de diseño es la 3.12, donde S y Ss son los esfuerzos máximos.  Debe encontrarse el 
punto de mayor esfuerzo con base en la ecuación correspondiente al tipo de carga que soporta la 
pieza.  Sin embargo, no siempre el punto de mayor esfuerzo es el más crítico, por ejemplo, en el 
caso de materiales compuestos o sometidos a gradientes de temperatura.  Cuando la pieza 
soporte esfuerzos de compresión y de tracción simultáneamente, debe encontrarse el punto de 
mayor esfuerzo a tracción y el de mayor esfuerzo a compresión.  
3.3.4 Resumen de la sección 3.3 
Para diseñar elementos sometidos a cargas estáticas simples, se utiliza la expresión adecuada de 
la ecuación de diseño (repetida a continuación): 
(3.12R) 
donde S y Ss son los esfuerzos máximos, normal y cortante respectivamente, es decir, los 
esfuerzos en los puntos críticos, Sd y Ssd son los esfuerzos de diseño normal y cortante 
respectivamente, N es el factor de seguridad, y “Resistencia” es: 
(a) Sy o Su, si S es de tracción.
(b) Syc o Suc, si S es de compresión.
(c) Sys o Sus, si el esfuerzo es cortante.
Para materiales dúctiles, el diseñador decide con cual criterio de falla trabaja, con el de rotura o
el de fluencia, aunque se prefiere diseñar con base en la resistencia de fluencia.  Para materiales
frágiles sólo se puede diseñar con base en la resistencia máxima.
,
aResistenci
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aResistenci
N
SS
N
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EJEMPLO 3.1 
La cercha simplemente apoyada de la figura 3.9 soporta las dos cargas de 50 kN mostradas.  
El elemento EF está compuesto por dos ángulos de alas iguales de acero ASTM A-36, 
unidos mediante platinas espaciadas 1 m.  Determinar el área de cada ángulo del eslabón EF 
con el que se produce la falla por: 
(a) Rotura
(b) Fluencia
Seleccionar un ángulo apropiado para el eslabón EF si se tienen disponibles los de la tabla 
A-4.3 (apéndice 4), y se utiliza como criterio de falla:
(c) La resistencia de fluencia
(d) El esfuerzo último
(e) ¿Qué ángulo escogería entre los obtenidos en (c) y (d)?
Figura 3.9  Cercha simplemente apoyada 
Solución: 
El eslabón EF es un elemento sometido a dos fuerzas, por lo tanto, soporta carga axial 
(tracción o compresión).  Para determinar la fuerza en el elemento, se determina la reacción 
en el apoyo F y se analiza el equilibrio de fuerzas en este nodo.  Luego se utiliza la ecuación 
correspondiente para cada pregunta del enunciado, para determinar el área del ángulo. 
50 kN 50 kN 
A C E F 
B D 
3 m 3 m 3 m 
3 m 3 m 
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factores de seguridad (tabla 3.1) es una guía para la selección de N.  En general, los valores de la 
tabla deberían tomarse como valores mínimos; deben tomarse valores mayores, por ejemplo, en 
la medida en que existan mayores incertidumbres, en que haya mayores riesgos, en que el 
elemento tenga mayor importancia.  
Cuando no se distinga un solo punto crítico, se analizan los puntos críticos necesarios con la 
ecuación 3.12; de los resultados se inferirá cuál es el punto más crítico.  A continuación se dan 
algunos ejemplos en donde se aplica esta ecuación de diseño. 
Sección transversal 
del elemento EF 
Ángulos de 
alas iguales 
Platina 
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Propiedades del material: 
De la tabla A-4.2 (apéndice 4) se obtienen las propiedades del acero ASTM A-36; 
resistencia de fluencia mínima: 250 MPa y esfuerzo último mínimo: 400 MPa. 
Diagrama de cuerpo libre: 
Mientras que el apoyo F puede soportar fuerza en dirección horizontal y vertical, el apoyo 
en A sólo soporta carga vertical.  El diagrama de cuerpo libre de la cercha se muestra en la 
figura 3.10. 
Figura 3.10  Diagrama de cuerpo libre de la cercha de la figura 3.9 
Ecuaciones de equilibrio y cálculo de las reacciones: 
Como el sistema está en equilibrio, tenemos que: 
 
De la última ecuación se obtiene RFy, y al reemplazar ésta en la penúltima, se obtiene la 
segunda reacción: 
Debido a la simetría de la cercha, estas fuerzas podrían deducirse sin formular las 
ecuaciones de equilibrio. 
Determinación de la fuerza en el elemento EF: 
La figura 3.11 muestra el diagrama de cuerpo libre del nodo F, en el cual se han asumido, 
arbitrariamente, las direcciones de las fuerzas en los eslabones.  Como los eslabones DE y 
EF tienen longitudes iguales, el eslabón DF forma 45° con la horizontal; entonces, la fuerza 
FDF tiene la misma inclinación con la horizontal.  El nodo F está en equilibrio, entonces: 
∑ == 0     ;0 Fxx RF
FyAFyAy RRRRF −==++−−=∑ kN 100     entonces     ;0kN 50kN 50     ;0
∑ =−+= .0)m 9)((m) kN)(6 50(m) kN)(3 50(     ;0 FyA RM+
50 kN 50 kN 
A C E F 
B D 
RA RFy
RFx = 0 
x 
y 
3 m 3 m 3 m 
3 m 3 m 
,045cos     ;0∑ =°+−= DFEFx FFF
kN. 50   kN, 50 == AFy RR
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De este sistema de dos ecuaciones con dos incógnitas se obtiene que FEF = 50 kN.  Como es 
positiva, indica que la dirección asumida es correcta, y que el eslabón EF está sometido a 
una fuerza de tracción de 50 kN.  La figura 3.11 muestra también el triángulo de fuerzas del 
nodo F; como este triángulo es isósceles, la magnitud de la fuerza en el eslabón EF es igual a 
la magnitud de la fuerza vertical de 50 kN. 
Figura 3.11  Fuerzas en el nodo F 
(a) Determinación del área del ángulo para que se produzca la falla por rotura:
Todos los puntos del eslabón EF soportan el mismo esfuerzo normal; entonces, son
igualmente críticos.  El esfuerzo está dado por la ecuación 2.5 (capítulo 2):
donde F = 50 kN, y A es el área total de la sección transversal del eslabón EF.  Para que se 
produzca la falla por rotura, el esfuerzo máximo debe ser igual al esfuerzo último: 
La resistencia máxima a la tracción (esfuerzo último) es de 400 MPa y F = 50 kN, entonces: 
Como ésta es el área formada por los dos ángulos, el área de cada ángulo es la mitad, 
entonces  Aa = 0.625 cm
2.  Con dos ángulos de área 0.625 cm2 cada uno, se produciría la 
rotura. 
(b) Determinación del área del ángulo para que se produzca la falla por fluencia:
Para que se produzca la falla por fluencia, el esfuerzo máximo debe ser igual al límite de
fluencia:
∑ =+°−= .0kN 5045sen     ;0 DFy FF
,
A
F
S =  
.   donde, de     ,     entonces     ,
u
uu S
F
AS
A
F
SS ===  
.cm 25.1m 1025.1
N/m 10400
N 1050 224
26
3
=×=
×
×
= −A
50 kN 
FEF 
FDF 
Nodo F 
50 kN 
FEF 
FDF Triángulo de 
fuerzas 
Diagrama de 
cuerpo libre 
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La resistencia de fluencia es de 250 MPa y F = 50 kN, entonces: 
Entonces, el área de cada ángulo es Aa = 1 cm
2.  Con dos ángulos de área 1 cm2 cada uno, se 
produciría deformación plástica. 
(c) Determinación del área segura del ángulo con base en la fluencia:
Para diseñar el eslabón se debe usar la ecuación de diseño (3.12).  Utilizando como criterio
la resistencia de fluencia se obtiene que:
El factor de seguridad se toma de la tabla 3.1, teniendo en cuenta que el acero es un material 
dúctil y que se está diseñando con base en Sy.  La tabla recomienda tomar un valor de N 
entre 1.5 y 2, por lo menos.  Se toma el valor máximo, N = 2.  Al reemplazar los valores en 
la última ecuación se tiene: 
El área de cada ángulo debe ser por lo menos la mitad de este valor, entonces Aa ≥ 2 cm2.  
De la tabla A-4.3 se escoge un ángulo que tenga un área mayor o igual a 2 cm2; el perfil 
adecuado es un ángulo de 1 in × 1 in × 3/16 in, el cual tiene un área de 2.18 cm2. 
(d) Determinación del área segura del ángulo con base en la rotura:
Al utilizar la ecuación 3.12 con el criterio la resistencia de rotura, se obtiene que:
De la tabla 3.1, para un material dúctil y con un diseño basado en la resistencia de rotura, se 
obtiene que N debe estar entre 3 y 4, por lo menos.  Tomamos N = 3.5.  Al reemplazar los 
valores en la última ecuación se tiene que: 
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De acuerdo con este criterio de falla, el área de cada ángulo debe ser por lo menos la mitad 
de este valor, entonces Aa ≥ 2.19 cm2.  De la tabla A-4.3 se escoge un ángulo que tenga un 
área no menor a 2.19 cm2; el perfil adecuado es el ángulo 1 ½ in × 1 ½ in × 1/8 in, el cual 
tiene un área de 2.32 cm2. 
(e) Selección del ángulo:
Los diseños por fluencia y por rotura suelen arrojar resultados similares; esa es la idea.  En
este caso, el ángulo obtenido por el criterio de fluencia es diferente al ángulo obtenido por el
de rotura.  Si los factores de seguridad fueron “bien” escogidos, basándose en las
incertidumbres del diseño, la importancia del elemento, etc., la decisión final debe basarse
en criterios como costos, disponibilidad de material y seguridad.  Podría seleccionarse el
ángulo obtenido por rotura que es ligeramente superior en cuanto al valor del área seccional.
EJEMPLO 3.2 
La viga de la figura de fundición de hierro gris clase 20 soporta dos cargas gradualmente 
aplicadas, repetidas en fase: F1 = 25000 lbf y F2 = 20000 lbf.  Determinar las dimensiones 
de la sección transversal si c ≈ 5a. 
Figura 3.12  Viga en voladizo de fundición de hierro gris clase 20 
Solución: 
El material de la viga es no uniforme, ya que la resistencia a la compresión es mayor que la 
resistencia a la tracción; entonces, debe tenerse cuidado con la selección de los puntos 
críticos y analizarse el punto más crítico a tracción y el más crítico a compresión; ambos no 
están necesariamente en la sección de mayor momento (tal es el caso del ejercicio propuesto 
E-3.4).
Propiedades del material: 
De la tabla A-3.4 (apéndice 3) se obtienen las propiedades del material (hierro gris ASTM 
20): 
Su = 20 ksi     y     Suc = 83 ksi. 
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Note que, como se expone en una nota al pie de la tabla, un hierro gris ASTM 20 tiene una 
resistencia mínima de 20 ksi (22 ksi es un valor típico).  Por tanto, se toma Su = 20 ksi, que 
es el valor más crítico. 
Diagrama de cuerpo libre: 
La figura 3.13 muestra el diagrama de cuerpo libre de la viga; el empotramiento en la 
sección A ha sido reemplazado por las reacciones VA y MA. 
Figura 3.13  Diagrama de cuerpo libre de la viga de la figura 3.12 
Ecuaciones de equilibrio y cálculo de las reacciones: 
 
Diagramas de fuerza cortante y momento flector: 
Figura 3.14  Diagramas de fuerza cortante y momento flector de la viga de la figura 3.12 
lbf 45000     entonces     ;0lbf 25000lbf 20000     ;0 ==+−−=∑ AAy VVF
∑ ⋅×==−+= .inlbf 104.2  entonces  ;0in) lbf)(70 20000(in) lbf)(40 25000(     ;0 6AAA MMM+
VA 
x 
y 
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40 in 30 in MA 
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V (kip) 45 
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La sección más crítica de la viga es el empotramiento, ya que soporta el momento flector 
máximo, MA =  –2.4×106 lbf⋅in, y la fuerza cortante máxima, VA =  45000 lbf.  Los 
momentos flectores son negativos en toda la viga, lo que indica que la elástica es cóncava 
hacia abajo; es decir, que los puntos por encima del plano neutro están sometidos a tracción 
y aquellos por debajo están a compresión. 
Esfuerzos máximos y puntos de mayores esfuerzos: 
Los esfuerzos normales máximos ocurren en la sección A, en los puntos más alejados del 
plano neutro; se tienen dos puntos críticos: uno a tracción (1) y otro a compresión (2) (figura 
3.15).  Los esfuerzos en los puntos críticos están dados por las ecuaciones 2.9 (capítulo 2), 
entonces: 
.y    21 I
cM
S
I
cM
S cAtA −==  
Figura 3.15  Puntos críticos de la viga de la figura 3.1 
El momento flector MA se reemplaza positivo en estas ecuaciones, ya que el signo lo da la 
ubicación del punto crítico.  De las ecuaciones anteriores y de la figura 3.15 se concluye que 
la magnitud del esfuerzo en el punto 1 es mayor que aquella en el 2, ya que ct > cc; es decir, 
el esfuerzo máximo a tracción es mayor que el esfuerzo máximo a compresión. 
Para calcular los esfuerzos debe determinarse ct, cc e I, descomponiendo la sección en dos 
secciones rectangulares, hallando el centroide de la sección y aplicando el teorema de 
los ejes paralelos.  El centroide de la sección, y , está dado por (ver figura 3.16): 
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Figura 3.16  Centroides de las áreas de la sección de la figura 3.15 
Sabiendo que c = 5a, tenemos: 
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Los esfuerzos en los puntos críticos son entonces: 
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Dimensiones de la sección: 
Se usa la ecuación 3.12, utilizando como criterio la resistencia máxima ya que el material no 
posee punto de fluencia. 
Para el punto 1 (a tracción) se tiene que: 
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De la tabla 3.1, para el hierro fundido gris (material frágil), con un diseño basado en la 
resistencia de rotura y para cargas repetidas en una dirección, se obtiene que N debe estar 
entre 7 y 8, por lo menos.  Se toma el valor máximo, N = 8.  Como Su = 20 ksi, entonces: 
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Se sigue un procedimiento similar para el punto 2, teniendo en cuenta que está a 
compresión y que se utiliza la resistencia a la compresión Suc = 83 ksi. 
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De los resultados se concluye que el punto más crítico es el 1, ya que requiere un mayor 
valor de a.  Como el punto 2 requiere un valor menor de a, al trabajar con a = 4.87 in, dicho 
punto quedará soportando un esfuerzo menor al admisible. 
Estandarizando, las dimensiones de la viga podrían ser: 
a = 5 in     y     c = 25 in. 
Comentarios finales: 
- Es claro que el punto más crítico es el punto 1, ya que no sólo soporta el mayor esfuerzo,
sino que además está a tracción (la viga es menos resistente a tracción que a compresión).
No había necesidad de analizar el punto 2.
- Como la viga soporta cargas variables se hace necesario un diseño definitivo utilizando la
teoría de fatiga (capítulo 5); el resultado obtenido aquí no garantiza que la viga soporte
las cargas variables.
- La longitud de la viga, 70 in, no es lo suficientemente grande como para ser considerada
una viga larga, ya que es menor que diez veces la altura de la sección transversal, c + a =
30 in.  En el diseño definitivo por fatiga será necesario considerar los efectos de los
esfuerzos cortantes.
- La fundición gris es un material frágil; por lo tanto, un material dúctil es seguramente
mejor opción en este caso.
Diseño de Elementos de Máquinas
93 
EJEMPLO 3.3 
Seleccionar un acero adecuado para la viga del ejemplo 2.2 (capítulo 2). 
Solución: 
En la solución del ejemplo 2.2 se encontraron dos puntos críticos 1 y 2, que son los más 
alejados del eje neutro de la sección de mayor momento (ver figura 2.19, capítulo 2).  El 
punto 1 está sometido a un esfuerzo de compresión, S1 = –117.2 MPa, y el punto 2 a uno de 
tracción, S2 = 117.2 MPa.  Como el acero es un material uniforme (su resistencia a la 
compresión se toma igual a aquella a la tracción), al usar la ecuación de diseño para 
esfuerzos normales interesa, entonces, el punto de mayor esfuerzo (sin importar si es de 
tracción o de compresión).  En este caso, los puntos 1 y 2 tienen el mismo esfuerzo; por lo 
tanto, se puede diseñar con cualquiera de los dos. 
Se emplea la ecuación 3.12 para esfuerzos normales y se utiliza como criterio de diseño el 
esfuerzo último.  Se toma el máximo factor de seguridad, N = 4, del rango dado en la tabla 
3.1 para un material dúctil y con un diseño basado en la resistencia máxima; entonces: 
Este resultado indica que el mínimo esfuerzo último que debe tener el acero de la viga es de
468.8 MPa.  En la tabla A-3.2 del apéndice 3 (de aceros al carbono) se busca un acero 
estructural que tenga un esfuerzo último similar a este valor, pero no menor.  Se obtienen 
los aceros 1020 laminado en frío y 1030 laminado en caliente, los cuales tienen una 
resistencia máxima a la tracción de 469 MPa y son adecuados para elementos estructurales.  
De acuerdo con la tabla, el acero 1030 laminado en caliente es más dúctil (elongación de 
20%) que el 1020 laminado en frío (elongación de 15%); por lo tanto, el primero podría ser 
más conveniente.  La decisión final se tomaría teniendo en cuenta la disponibilidad y costos. 
EJEMPLO 3.4 
Seleccionar un acero suave al carbono adecuado para el remache del ejemplo 2.5 (capítulo 
2). 
Solución: 
Según lo indicado en el ejemplo 2.5, el remache está sometido a tres solicitaciones: 
cizalladura  (Ss = 132 MPa), flexión (S = ±395 MPa) y aplastamiento (S = 310 MPa). 
Como el acero es un material uniforme (las resistencias a la tracción y a la compresión son 
iguales), se analizará el punto crítico a cortante y el punto crítico a tracción por flexión.  El 
punto crítico a compresión por flexión será igual de crítico al punto sometido a tracción.  Por 
otro lado, en la solución del ejemplo 2.5 se encontró que el esfuerzo de aplastamiento es 
MPa. 8.468)4)(MPa 2.117(     entonces     , ==== SNS
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S u
u
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menor que el esfuerzo por flexión, así que no es necesario considerarlo (dado que el material 
es uniforme). 
Punto crítico sometido a cortante: 
Al utilizar la ecuación de diseño (3.12) para esfuerzos cortantes y el criterio de fluencia, se 
obtiene que: 
El factor de seguridad se ha seleccionado del rango dado en la tabla de factores de seguridad 
(tabla 3.1).  Como para el acero la resistencia de fluencia en torsión, Sys, es 
aproximadamente 0.577Sy (ecuación 3.2), la resistencia de fluencia mínima que debe tener el 
acero a seleccionar para que el remache no falle a cortante debe ser: 
Punto crítico a tracción: 
Se emplea la ecuación 3.12 para esfuerzos normales, utilizando el criterio de diseño de la 
resistencia de fluencia y, por lo tanto, usando el mismo factor de seguridad: 
La resistencia de fluencia mínima que debe tener el material es la mayor entre las obtenidas 
para los puntos críticos, es decir, 790 MPa.  Teóricamente con esta resistencia, ninguno de 
los dos puntos críticos fallará y, por lo tanto, tampoco lo hará el remache. 
La tabla A-3.2 lista algunos aceros al carbono.  De los aceros suaves (%C menor o igual a 
0.30%) de la tabla (SAE 1010, 1020 y 1030), ninguno tiene la resistencia de fluencia 
requerida. 
Podría pensarse en escoger un acero de mayor contenido de carbono, siempre y cuando su 
ductilidad y resistencia al impacto sean adecuadas para este elemento estructural.  El acero 
SAE 1050 templado y revenido a 800 °F tiene una resistencia de fluencia de 793 MPa y su 
ductilidad, dada por su elongación de 13%, parece adecuada.  Sin embargo, es recomendable 
usar un acero estructural (como el SAE 1020) o el mismo material de las partes a unir, y 
rediseñar el diámetro del remache. 
3.4 PAR DE TORSIÓN PARA TRANSMISIÓN DE POTENCIA 
En un sistema de transmisión de potencia, como el de la figura 3.17, se transmite movimiento 
rotatorio desde (a) una máquina motora (motor eléctrico, motor de combustión interna, turbina 
MPa. 264)2)(MPa 132(     entonces     , ==== NSS
N
S
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s
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de gas, vapor o hidráulica, motor hidráulico, máquina de vapor), mediante (b) un sistema de 
transmisión de potencia (con árboles10, engranajes, estrellas, poleas, etc.), hasta (c) una o varias 
máquinas movidas (transportador, compresor, bomba, ventilador, grúa, generador, etc.). El 
sistema de transmisión de potencia es normalmente necesario para reducir las altas velocidades 
de los motores hasta los valores de las velocidades de las máquinas movidas.  Cada uno de los 
árboles del sistema se somete a un par de torsión que depende de la potencia que se transmite y 
de su frecuencia de giro. 
Figura 3.17  Sistema de transmisión de potencia 
Para determinar la ecuación que relaciona el par de torsión con la potencia y la velocidad de giro, 
considere un sistema de transmisión de potencia en el que se generan las fuerzas Ft (fuerza 
tangencial) y Fr (fuerza radial) en el diente de un engrane, a una distancia r del eje de giro de la 
pieza (figura 3.18).  La potencia de las fuerzas está dada por: 
(3.13) 
donde dU es un diferencial de trabajo de las fuerzas y dt es el tiempo durante el cual se efectúa el 
trabajo. 
10 El término “eje” es más comúnmente utilizado para los elementos cilíndricos utilizados en sistemas de transmisión de potencia, 
sin embargo, el término preciso es “árbol”. 
,dtdUP =
r Ft n 
Fr
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(3.14) 
El desplazamiento (ds) sobre el tiempo (dt) es la velocidad del punto donde actúa la fuerza, 
entonces: 
(3.15) 
donde ω es la velocidad angular del engranaje y n es la frecuencia de giro. 
Finalmente, la fuerza Ft por la distancia r es igual al par de torsión, T, al que está sometido el 
árbol sobre el cual gira el engranaje.  Reemplazando en la ecuación 3.15 a Ft r por T, y 
despejando T se obtiene: 
(3.16) 
Las unidades de potencia son: 
El watt (W) (SI): 
1 W = 1 joule/segundo; 1 kW = 1000 W; 1 MW = 106 W. 
Caballo de fuerza o “horse power” (hp) (sistema inglés): 
1 hp = 33000 lbf⋅ft/min = 745.7 W. 
Caballo de vapor (CV): 
1 CV = 4500 kgf⋅m/min = 735.5 W. 
La frecuencia de giro, n, se expresa comúnmente en revoluciones por minuto (r/min), aunque 
puede darse en revoluciones por segundo (r/s). 
La ecuación 3.16 constituye una ecuación general.  Para evitar las conversiones de unidades, se 
suministran a continuación ecuaciones adicionales en las que las unidades de cada variable son 
las indicadas; por lo tanto, no se requiere de ninguna conversión de unidades.  El estudiante 
puede determinar las siguientes ecuaciones partiendo de la ecuación 3.16. 
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El punto del diente donde actúan las fuerzas se mueve en trayectoria circular, la cual es tangente 
a la fuerza Ft y perpendicular a Fr en el punto de aplicación.  Entonces, Ft produce trabajo, y Fr 
no, ya que es perpendicular al movimiento.  El trabajo es igual a la fuerza Ft por el 
desplazamiento del punto, y la potencia está dada por: 
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(3.17) 
(3.18) 
(3.19) 
EJEMPLO 3.5 
Un motor eléctrico gira a 1750 r/min, tiene una 
potencia nominal de 10 hp y desarrolla un par 
de torsión máximo durante el arranque igual a 
2.3 veces el par nominal.  El motor mueve un 
ventilador de 9 hp mediante un acople flexible.  
El árbol del motor es de acero SAE 4140 
recocido a 1450 °F (Sy = 61 ksi y Su = 95 ksi 
de la tabla A-3.3) ¿Cuál debería ser el 
diámetro mínimo del árbol del motor, en 
dieciseisavos de pulgada, para que soporte las 
cargas con seguridad?  No tenga en cuenta los 
esfuerzos normales producidos por los pesos 
del árbol y del rotor del motor. 
Solución: 
Sin tener en cuenta los esfuerzos normales producidos por los pesos del árbol y del rotor del 
motor, el árbol soporta sólo pares de torsión, uno producido por las fuerzas 
electromagnéticas en el rotor y el que aparece en el acople flexible para la transmisión de la 
potencia al ventilador; un acople flexible transmite prácticamente sólo torsión. 
Cálculo del máximo par de torsión en el árbol: 
El motor está diseñado para una potencia nominal de 10 hp; por lo tanto, el árbol debe 
soportar el par nominal, Tnom, producido con ésta.  Con la potencia en caballos de fuerza 
(hp) podemos utilizar la ecuación 3.18: 
El par nominal actúa cuando el motor está girando a sus revoluciones de trabajo.  Sin 
embargo, el par máximo actúa durante el arranque, si no hay sobrecargas considerables 
durante el funcionamiento.  El par máximo de este motor es 2.3 veces el par nominal, 
entonces T = 2.3×360 lbf⋅in = 828 lbf⋅in. 
.
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Figura 3.19  Motor eléctrico 
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Cálculo del esfuerzo máximo en función del diámetro: 
La figura 3.20 muestra el diagrama de cuerpo libre del árbol.  El par de torsión es máximo y 
constante entre el extremo derecho del rotor y el acople; los apoyos (rodamientos) generan 
pares de torsión prácticamente nulos.  El esfuerzo cortante máximo ocurre en la superficie 
del tramo de árbol que soporta el máximo par, y está dado por la ecuación 2.12 (capítulo 2) 
(válida para secciones circulares sólidas sometidas a torsión): 
Figura 3.20  Diagrama de cuerpo libre del árbol 
Cálculo del diámetro del árbol: 
Se calcula el diámetro del árbol mediante la ecuación de diseño (3.12) para esfuerzos 
cortantes.  Si el criterio de falla es la fluencia, se  tiene que: 
Como no se conoce la resistencia de fluencia en torsión, ésta se puede estimar con Sys = 
0.577Sy para el acero (ecuación 3.2), entonces, Sys = 0.577×61 ksi = 35.2 ksi.  Se toma el 
mayor factor de seguridad del rango recomendado en la tabla 3.1, es decir, N = 2.  
Reemplazando los datos en la ecuación anterior se obtiene que: 
Para el diseño con base en el esfuerzo último a torsión, N = 4.  Se estima que Sus = 0.75Su 
para el acero (ecuación 3.2); entonces, Sus = 0.75×95 ksi = 71.2 ksi.  Se tiene que: 
Este resultado es muy similar al obtenido para Sy, pero el anterior es mayor; se toma d = 
0.621 in. 
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Para encontrar un diámetro normalizado en dieciseisavos de pulgada, multiplicamos el 
diámetro por dieciséis y aproximamos el valor obtenido al entero mayor más próximo; el 
valor obtenido es el número de dieciseisavos de pulgada que debe tener el diámetro.  
Entonces, 0.621×16 = 9.94; el entero mayor más próximo es 10, entonces d = 10/16 in o, 
simplificando: 
d = 5/8 in     (d = 0.625 in) 
Note que el diámetro se normaliza “por encima” para que el esfuerzo máximo sea menor que 
el de diseño; una normalización “por debajo” produciría un esfuerzo máximo mayor que Ssd, 
lo cual podría ser inadmisible. 
En la práctica, el árbol de un motor debe estar diseñado para soportar no sólo los esfuerzos 
cortantes, sino también los esfuerzos normales debidos a la flexión producida por las cargas 
transversales como los pesos del árbol y el rotor del motor, y generados mediante, por 
ejemplo, un engranaje montado en el extremo del árbol; como se verá en el capítulo 5, estos 
esfuerzos por flexión son variables.  Entonces, el diámetro del árbol (de un acero similar al 
de este ejemplo) de un motor de 10 hp, debería ser mayor.  Consultando un catálogo de 
motores, se encuentra que el diámetro de un motor de estas características es de 38 mm (1.5 
in aproximadamente), el cual es mucho mayor, para soportar los esfuerzos variables por 
flexión y los esfuerzos por torsión. 
3.5 CARGA AXIAL EXCÉNTRICA 
En esta sección se considera un caso en el cual, a pesar de existir cargas combinadas, los 
estados de esfuerzo resultantes son uniaxiales; por lo tanto, el procedimiento de diseño es similar 
al de un elemento sometido a carga axial o flexión. 
Considere los elementos de la figura 3.21, sometidos a cargas axiales excéntricas.  Debido a la 
excentricidad, e, que es la distancia entre la línea de aplicación de la fuerza y el centroide de la 
sección de análisis ABC, se produce un momento flector interno en dicha sección.  Al hacer un 
corte horizontal en cualquier sección del elemento de la figura 3.21.a y aislar la parte superior 
(figura 3.22.a) se pueden formular ecuaciones de equilibrio (de fuerzas y de momentos) para 
encontrar las cargas internas.  Al efectuar la suma de fuerzas verticales e igualar a cero, se 
encuentra que en el sitio de corte existe una fuerza igual pero de sentido contrario a la carga F, 
ubicada en el centroide de la sección; al efectuar suma de momentos en el plano e igualar a cero, 
se encuentra que en el sitio de corte aparece un momento flector M, igual al producto de la 
fuerza, F, y la excentricidad, e: 
.eFM = (3.20) 
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Figura 3.21  Carga axial excéntrica 
Figura 3.22  Distribución de esfuerzos producida por la carga excéntrica 
Estas cargas se muestran en la figura 3.22.a. 
La fuerza interna F produce un esfuerzo normal de compresión uniformemente distribuido sobre 
la sección, tal como se muestra en la figura 3.22.b, cuyo valor se determina por: 
(3.21) 
El momento flector M produce una distribución lineal de esfuerzos como la mostrada en la figura 
3.22.c.  En el punto B (sobre el plano neutro) el esfuerzo es nulo, mientras que en los puntos A y 
C (los más alejados del plano neutro) los esfuerzos son máximos.  Éstos están dados por: 
(3.22) 
donde cA y cC son las distancias desde el eje neutro hasta los puntos A y C respectivamente. 
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La distribución resultante de esfuerzos es la suma de las distribuciones mostradas en las figuras 
3.22.b y 3.22.c y es mostrada en la figura 3.22.d.  En el punto A se suman los efectos, 
produciéndose un esfuerzo dado por: 
(3.23) 
y en el punto C se restan los efectos, produciéndose un esfuerzo dado por: 
(3.24) 
Note que SC puede ser positivo o negativo, dependiendo de cuál esfuerzo (el de carga axial o de 
flexión) sea mayor; en la figura 3.22.d se muestra el caso en el cual M cC/I es mayor que F/A. 
Se observa que los puntos más críticos de la sección son A y C, ya que soportan el máximo 
esfuerzo a compresión y el máximo esfuerzo a tracción respectivamente.  Aunque si el esfuerzo 
en C resultara de compresión, el único punto crítico sería A. 
Una ecuación general debe considerar también el caso de una fuerza F de tracción; al hacer un 
análisis similar para este caso obtendríamos resultados similares.  La ecuación general que se 
obtiene es: 
(3.25) 
donde el signo que precede a F/A se toma positivo si la fuerza es de tracción y negativo si es de 
compresión.  El signo que precede a Mc/I se toma positivo para el punto que está a tracción 
debido al momento flector, y negativo para el punto que está a compresión debido a dicho 
momento.  El valor de c puede ser diferente para cada punto. 
En general, existen las tres posibilidades mostradas en la figura 3.23.  Si se da el caso (a) se 
tendrán dos puntos críticos A y C soportando el máximo esfuerzo a tracción y el máximo 
esfuerzo a compresión respectivamente.  Si ambos puntos soportan tracción (caso (b)) o ambos 
soportan compresión (caso (c)), sólo se analiza el punto de mayor esfuerzo. 
Figura 3.23  Estados de esfuerzo uniaxiales de los puntos críticos para carga axial 
excéntrica.  (a) Pueden existir dos puntos críticos, cuando uno soporta tracción y 
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el otro compresión.  (b y c) Puede existir un solo punto crítico, cuando ambos 
soportan tracción o ambos compresión 
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EJEMPLO 3.6 
Un elemento de un banco de pruebas hidráulicas está construido de acetal y es de sección 
circular.  El elemento puede modelarse como se muestra en la figura 3.24, es decir, 
soportando una carga axial excéntrica de compresión.  Calcular su factor de seguridad, 
asumiendo que no ocurre pandeo. 
Figura 3.24  Elemento de acetal sometido a compresión excéntrica 
Solución: 
Como el elemento está soportando una carga axial excéntrica, existirá carga axial y flexión 
combinadas.  Se analizará el punto de máximo esfuerzo de tracción y aquel de máximo 
esfuerzo a compresión. 
Propiedades del material: 
De la tabla A-3.7 (apéndice 3) se obtienen las propiedades del material: 
Su = 61 MPa     y     Suc = 124 MPa. 
El material es más resistente a la compresión que a la tracción, y como la elongación es de 
60% el acetal es un material dúctil. 
Diagrama de cuerpo libre y cálculo de las cargas internas: 
La figura 3.25 muestra el diagrama de cuerpo libre del elemento.  En cualquier sección 
aparece una fuerza de compresión F, que garantiza el equilibrio de fuerzas, y un par M dado 
por: 
M = Fe = (500 N)(0.007 m) = 3.5 N ⋅m. 
e = 7 mm 
F = 500 N F 
d = 10 mm 
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Cuando quedan dos puntos críticos (figura 3.23.a), algunas veces puede descartarse uno de los 
dos dependiendo del material (resistencias a la tracción y a la compresión) y de las magnitudes 
de los esfuerzos.  Por ejemplo, para un material uniforme como el acero y las aleaciones de 
aluminio forjadas se descarta el punto cuyo esfuerzo tiene menor magnitud y se diseña con el 
punto con mayor esfuerzo.  Como la resistencia a la tracción de un material uniforme es igual a 
la de compresión, desde el punto de vista del diseño por resistencia, no importa el tipo de 
esfuerzo normal sino su magnitud. 
La ecuación 3.25 es válida no sólo para carga axial excéntrica; es válida para cualquier 
sección sometida a una combinación de carga axial y flexión. 
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Figura 3.25  Cargas internas en el elemento de acetal 
Esfuerzos máximos y puntos de mayores esfuerzos: 
Las figuras 3.26.a y b muestran las distribuciones de esfuerzos debidas a la carga axial y a la 
flexión respectivamente, y la figura 3.26.c muestra la distribución de esfuerzos resultante.  
Los puntos críticos son A, a tracción, y B, a compresión. 
Figura 3.26  Distribuciones de esfuerzos del elemento 
Los esfuerzos están dados por la ecuación 3.25: 
,
I
Mc
A
F
S ±±=  (3.25
R) 
donde el primer signo se toma negativo (F es de compresión) y el segundo se toma positivo 
para el punto A y negativo para B.  Entonces: 
MPa 28.29MPa 65.35MPa 37.6
)m 01.0)(64/(
)m 005.0)(mN 5.3(
)m 01.0)(4/(
N 005
42
=+−=
⋅
+−=
ππA
S
y 
MPa. 02.42MPa 65.35MPa 37.6 −=−−=BS  
Factor de seguridad: 
Se usa la ecuación 3.12 con el criterio de la resistencia máxima. 
e = 7 mm 
F = 500 N 
F 
d = 10 mm 
M 
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B 
SM = ± Mc/I A 
B 
SF = – F/A 
(a) Esfuerzo uniforme de-
bido a la fuerza interna F
(b) Esfuerzos debidos
al momento flector M
(c) Superposición: distribución
de esfuerzos resultante
S = ± SM – SF 
A 
B 
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Para el punto A (a tracción): 
.1.2
MPa 28.29
MPa 61
  entonces    , ====
A
uu
A S
S
N
N
S
S  
Para el punto B (a compresión): 
.0.3
MPa 2.024
MPa 241
   entonces     , ====
B
ucuc
B S
S
N
N
S
S  
De los resultados se concluye que el punto más crítico del elemento es A, el cual tiene el 
menor factor de seguridad.  ¿Por qué?  Si se aplicara una carga igual a 2.1 veces la fuerza 
F, el esfuerzo en A sería igual a la resistencia y fallaría, mientras que en B no ocurriría así, 
siendo necesario aplicar una fuerza mayor (igual a 3F) para producir su falla.  Por otro lado, 
note que a pesar de que el esfuerzo en A es menor que el esfuerzo en B, A es más crítico, 
debido a que el material tiene menor resistencia a la tracción que a la compresión. 
El factor de seguridad del elemento es N = 2.1. 
3.6 CONCENTRACIÓN DE ESFUERZOS 
3.6.1 Discontinuidades y concentración de esfuerzos 
En la práctica del diseño de máquinas, es muy común encontrar piezas en las cuales se practican 
muescas, chaveteros, agujeros, cambios de sección, ranuras, etc., que hacen que dichas piezas 
sean más funcionales.  La figura 3.27 muestra algunas entallas utilizadas para posicionar, fijar, 
acoplar o transmitir movimiento, entre otras funciones.  Las entallas son llamadas también 
discontinuidades, ya que producen cambios en la sección transversal del elemento.  Las 
discontinuidades en las piezas que soportan esfuerzos tienen la desventaja de generar un aumento 
de éstos en sus cercanías.  Debido a esto, la presencia de entallas tiende a aumentar los tamaños, 
las masas y los costos de las piezas que se diseñan. 
Figura 3.27  Discontinuidades comunes en elementos de máquinas 
(a) Ranura anular
(b) Cambio de sección
(c) Agujero
(d) Cambio de sección
(e) Chavetero
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Concentrador de esfuerzos 
Un concentrador de esfuerzos es cualquier discontinuidad en la sección transversal de una pieza 
que provoca un aumento de los esfuerzos en las cercanías a dicha discontinuidad.  La figura 
3.28 presenta algunas distribuciones de esfuerzos normales producidos por una carga axial sobre 
una placa de sección rectangular con cambio de sección.  Si las fuerzas se aplican 
uniformemente sobre las caras de la placa, los esfuerzos en secciones alejadas del cambio de 
sección (como la A-A y la C-C) tienden a ser uniformes, mientras que en las secciones cercanas 
al cambio de sección el esfuerzo no se distribuye uniformemente.  En la sección B-B, el esfuerzo 
es máximo en la inmediata vecindad del concentrador de esfuerzos y se reduce hasta un valor 
mínimo en la línea central de la placa. 
Figura 3.28  Distribuciones de esfuerzos en una placa plana de sección rectangular con 
cambio de sección sometida a tracción.  En las secciones A-A y C-C (alejadas del cambio 
de sección) las distribuciones de esfuerzos son aproximadamente uniformes.  En la sección 
B-B el esfuerzo no se distribuye uniformemente
De las secciones A-A y C-C, la más crítica es la C-C ya que el área es menor y, por lo tanto, el 
esfuerzo es mayor.  Si no se tuviera en cuenta el efecto de concentración de esfuerzos, la sección 
más crítica sería la C-C (o una similar).  El esfuerzo en la sección crítica, denominado esfuerzo 
nominal, está dado por  So = F/AC, donde AC es el área en la sección más pequeña o crítica, C-C 
para el ejemplo de la figura 3.28.  Debido a que existe un efecto de concentración de esfuerzos, 
el esfuerzo máximo, Smax, es diferente a So y podría ser necesario para el diseño. 
Con base en los esfuerzos Smax y So, se define el factor de concentración de esfuerzos, Kt, 
como: 
,
o
max
t S
S
K =  (3.26) 
donde Smax es el máximo esfuerzo en la pieza, y So es el esfuerzo nominal, el cual se calcula 
normalmente en la sección más crítica (aunque no siempre). 
El valor de Kt depende del tipo de concentrador de esfuerzos, del tipo de carga aplicada y de la 
geometría de la pieza, y puede determinarse mediante el Método de Elementos Finitos (FEM), 
usando un programa computacional, o mediante métodos experimentales como el método 
fotoelástico, que consiste en hacer pasar una luz polarizada a través de probetas de plástico 
transparente, y deducir el valor de Kt de la cercanía de las líneas que se forman por la luz sobre la 
probeta.  Se han elaborado curvas y ecuaciones para la determinación de Kt, utilizando el método 
   F F 
A 
A 
B 
B 
C 
C 
Smax
So
Las fuerzas 
externas son 
distribuidas 
uniformemente 
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,
os
smax
t S
S
K =  (3.27) 
donde Ssmax es el máximo esfuerzo cortante y Sos es el esfuerzo cortante nominal, normalmente 
calculado en la sección más crítica del elemento sin que se tenga en cuenta el efecto de 
concentración de esfuerzos.  Sin embargo, las curvas del apéndice 5 especifican la forma en que 
se deben calcular So y Sos; siempre se deben calcular de acuerdo con estas figuras, ya que el valor 
de Kt que se determina de ellas fue hallado utilizando las ecuaciones dadas.   
Con las ecuaciones 3.26 y 3.27, se puede calcular el esfuerzo máximo en una pieza con 
concentradores de esfuerzos.  Sin embargo, puede no ser necesario este cálculo, ya que el 
procedimiento de diseño varía de acuerdo con el carácter de la carga (estática o variable) y el 
tipo de material (frágil o dúctil).  En las secciones 3.6.2 y 3.6.3 se explican los procedimientos de 
diseño para los cuatro casos posibles. 
3.6.2 Carga estática 
Materiales dúctiles 
Cuando se somete una pieza dúctil con un concentrador de esfuerzos a una carga estática, es 
posible que el punto de mayor esfuerzo, en las vecindades de la discontinuidad, alcance el 
esfuerzo de fluencia; por lo tanto, habrá flujo plástico.  Las partes del material que alcanzan el 
valor de la resistencia de fluencia fluyen plásticamente (ver figura 3.29) produciendo cambios en 
la microestructura que, a su vez, producen el fenómeno de endurecimiento por deformación.  El 
material que está “lejos” de la discontinuidad no alcanza la fluencia; se podría decir que la pieza 
no falla, ya que a simple vista no tendrá deformación apreciable. 
Entonces, es práctica común no tener en cuenta los efectos de concentración de esfuerzos en el 
diseño de elementos dúctiles bajo cargas estáticas; es decir, el esfuerzo que se toma en el diseño 
es el nominal,  So o Sos. 
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fotoelástico para diferentes tipos de concentradores.  El apéndice 5 contiene curvas para obtener 
dicho coeficiente en diferentes casos. 
Determinando Kt de alguna figura, con alguna ecuación o mediante solución avanzada (FEM) y 
calculando So puede determinarse el valor del esfuerzo máximo, despejándolo de la ecuación 
3.26. 
Para el caso en el cual los esfuerzos producidos son cortantes, se tiene que: 
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Figura 3.29  Placa plana sometida a tracción estática.  En las vecindades de los 
concentradores, el esfuerzo alcanza o supera la resistencia de fluencia; los átomos del 
material se reacomodan evitando que los átomos del resto de la placa alcancen el punto 
de fluencia 
Materiales frágiles 
En los materiales frágiles no ocurre flujo plástico (ver figura 3.6) y, por lo tanto, no hay 
deslizamiento de átomos (al menos no es significativo), presentándose la falla si en algún punto 
se alcanza la resistencia a la rotura (tracción, compresión o cortante).  Si en las vecindades de 
una discontinuidad de una pieza frágil sometida a una carga estática se alcanza dicha resistencia, 
aparecería allí una grieta, la cual debilita el resto de la sección y, peor aún, aumenta más el efecto 
de concentración de esfuerzos11; la grieta se expande produciendo la rotura total de la pieza. 
En el diseño de elementos frágiles, el efecto de los concentradores de esfuerzos sí se tiene en 
cuenta.  El esfuerzo que se toma para el cálculo de diseño es el esfuerzo máximo obtenido de la 
ecuación 3.26 ó 3.27. 
Sin embargo, existe una excepción a esta regla.  El hierro fundido gris (y otras fundiciones) 
presentan en su interior pequeñas partículas de carbono que aumentan los esfuerzos alrededor de 
ellas; es decir, estas partículas son numerosos concentradores de esfuerzos internos, y agregar 
un concentrador de esfuerzos adicional no tendría efecto sobre el esfuerzo máximo. 
3.6.3 Carga dinámica 
En general, cuando una pieza dúctil o frágil se somete a esfuerzos variables, debidos a cargas 
cíclicas, dinámicas e impactos, el efecto de los concentradores se debe tener en cuenta.  Las 
discontinuidades afectan la resistencia a las cargas variables, dependiendo de factores como el 
material, el tipo y geometría del concentrador y el número de ciclos de carga que debe soportar 
la pieza.  El procedimiento de diseño para cargas variables es dispendioso y no hace parte del 
estudio de este capítulo; en el capítulo 5 se estudia la teoría de fatiga, que se debe utilizar en el 
diseño de elementos sometidos a cargas variables. 
11 Una grieta, dependiendo de su orientación, puede elevar exageradamente los esfuerzos alrededor de ésta. 
F F 
Smax
Zona donde el esfuerzo sobrepasa a 
Sy y ocurre flujo plástico 
Sy
So
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(a) Evitar los concentradores de esfuerzos.
(b) Suavizar al máximo los cambios, utilizando radios grandes.
(c) Minimizar la relación entre la mayor y la menor dimensión.
(d) Utilizar estrategias adicionales, por ejemplo, agregar más discontinuidades con el fin de
reducir los esfuerzos, utilizando el análisis de flujo de fuerzas.
Para ilustrar las reglas (b) y (c) considere la figura 3.30.  El diseño de la placa con entallas rectas 
de la figura 3.30.a se puede mejorar suavizando las entallas o, mejor aún, haciendo el radio de 
enlace lo más grande posible.  El diseño de la figura 3.30.b se mejora reduciendo el diámetro 
mayor, lo cual hace menos abrupto el cambio de sección; entonces, los esfuerzos en las 
vecindades de la discontinuidad son menores. 
Figura 3.30  Maneras de reducir los esfuerzos cuando existen discontinuidades 
Idea original 
Se suaviza la entalla 
con pequeños radios 
Se aumentan los radios 
Idea original 
Se reduce el diámetro mayor y, por 
lo tanto, la relación de diámetros 
(a) Se pueden reducir los esfuerzos de la placa
plana, utilizando radios de enlace grandes
(b) Se pueden reducir los esfuerzos del eje o
árbol, reduciendo la relación de diámetros
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3.6.4 Consideraciones de diseño 
Entre otros criterios de diseño, un elemento debe ser funcional y de bajo costo.  La 
funcionalidad implica que el elemento tenga resistencia, rigidez, que efectúe su función 
correctamente y por el tiempo necesario, y que se tenga facilidad de montaje, operación y 
mantenimiento.  Los concentradores de esfuerzos, como chaveteros, ranuras y escalones 
(cambios de sección), se utilizan en los diseños para cumplir algunos requisitos de funcionalidad; 
sin embargo, se deben evitar en lo posible, o al menos atenuar los efectos perjudiciales sobre la 
resistencia del material. 
En lo primero que se debe pensar es si es necesario que exista una determinada discontinuidad, o 
si se puede reemplazar por otra solución “mejor” (más funcional, menos costosa, etc.).  Si se 
decide utilizar cierto tipo de discontinuidad, ésta debería diseñarse de tal manera que produzca el 
menor detrimento de la resistencia de la pieza, haciendo que la discontinuidad sea lo menos 
abrupta posible.  Podemos mencionar las siguientes pautas de diseño: 
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Analogía del flujo de fuerzas 
Con respecto a la última regla, considere la analogía del flujo de fuerzas.  La figura 3.31 muestra 
dos casos de flujo de un fluido.  Ambos ductos tienen la misma reducción de tamaño, pero para 
uno de ellos la reducción es gradual, mientras que para el otro es abrupta.  En ambos casos el 
fluido debe pasar de una velocidad Vel1 a una mayor Vel2, ya que el tamaño de salida es menor.  
La aceleración del fluido es mayor en el caso (b) ya que el fluido tiene que cambiar de velocidad 
en un menor tiempo.  La reducción abrupta genera más turbulencia y, por lo tanto, mayor pérdida 
de presión dentro del ducto. 
Las líneas de flujo mostradas en la figura 3.31 indican las trayectorias de las partículas de fluido 
al pasar por los ductos.  En la figura 3.31.a, las curvas tienen cambios de dirección suaves, lo que 
implica poca turbulencia y poca pérdida de presión.  En la figura 3.31.b, las curvas tienen 
cambios más bruscos de dirección, y el fluido tendrá mayor turbulencia y mayor pérdida de 
presión. 
Figura 3.31  Ductos con cambios de sección por donde fluye un fluido 
Considere ahora que se tienen las placas planas de la figura 3.32 sometidas a cualquier tipo de 
carga.  Las líneas mostradas podrían interpretarse como líneas de fuerza, las cuales son 
similares a las líneas de flujo de la figura 3.31.  El efecto de concentración de esfuerzos es 
equivalente al efecto de turbulencia o pérdida de presión en los ductos; por lo tanto, la placa de la 
figura 3.32.a tendrá menor concentración de esfuerzos, mientras que en la placa de la figura 
3.32.b el esfuerzo máximo será mayor bajo las mismas condiciones de carga y geometría, 
exceptuando el tipo de reducción.  Esto se ilustra en la figura 3.33, si se aplica un par de fuerzas 
axiales. 
Figura 3.32  Líneas de fuerza en placas planas con cambios de sección 
(a) Placa plana con cambio
gradual de sección
(b) Placa plana con cambio
abrupto de sección
Vel1 
Vel2 
(a) Cambio de sección gradual,
aceleración pequeña
Aceleración Vel1 
Vel2 
(b) Cambio de sección
abrupto, gran aceleración
Aceleración 
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Figura 3.33  Esfuerzos máximos en placas planas con cambios de sección sometidas a tracción 
Es importante aclarar que teóricamente el esfuerzo máximo en la placa de la figura 3.33.b es 
igual a infinito, ya que el cambio de sección tiene esquinas agudas (radio nulo).  Sin embargo, en 
la práctica la esquina no será totalmente aguda y el esfuerzo tendrá un valor finito, aunque sí será 
muy grande. 
Teniendo en cuenta, entonces, la analogía del flujo de fuerzas, se puede mejorar el diseño de un 
elemento si se logra que el flujo de fuerzas tenga cambios de dirección más suaves.  Considere el 
caso de la figura 3.34.a, en el que se muestra un eje de sección circular escalonado (con cambio 
de sección).  El radio de enlace es muy pequeño, con el fin de evitar que la pieza que se monta 
sobre el tramo de menor diámetro (por ejemplo un rodamiento) tropiece con el redondeo y, por 
lo tanto, no quede apoyado en la pared del escalón.  Como se dijo, un radio de enlace pequeño 
produce grandes esfuerzos, tal como lo indican las líneas de flujo de las figura 3.34.a, las cuales 
cambian bruscamente de dirección. 
Figura 3.34  Reducción de la concentración de esfuerzos en un eje circular 
Para mejorar el diseño de este elemento se puede adicionar una ranura anular en la pared del 
escalón, tal como se muestra en la figura 3.34.b.  La ranura debe tener un radio mayor al inicial, 
con el fin de hacer menos abruptos los cambios de dirección de las líneas de fuerza.  A pesar de 
aumentar el radio de enlace, el elemento que va a montarse puede apoyarse libremente sobre la 
pared sin chocar con el redondeo. 
La figura 3.34.c muestra otra manera de mejorar el diseño.  La ranura anular en la superficie 
cilíndrica hace que las líneas de fuerza se suavicen y que el esfuerzo máximo se reduzca.  A 
pesar de agregarse un concentrador adicional, el efecto de las dos entallas es más favorable que 
el efecto del escalón solo. 
(a) Eje escalonado con un
radio de enlace pequeño
(b) Ranura anular en la superficie
plana, de mayor radio que el de (a)
(c) Ranura anular en
la superficie cilíndrica
(b) Gran incremento del esfuerzo en
las vecindades de la discontinuidad
SmaxB So 
F F 
(a) Pequeño incremento del esfuerzo
en las vecindades de la discontinuidad
SmaxA So 
F F 
Diseño de Elementos de Máquinas
111 
EJEMPLO 3.7 
Si el árbol del ejemplo 3.5 no fuera de sección uniforme, sino que tuviera un cambio de 
sección como el mostrado en la figura 3.35, ¿cuál sería su factor de seguridad?  Determine, 
además, el factor de concentración de esfuerzos de la discontinuidad.  Nuevamente, no tenga 
en cuenta los esfuerzos normales producidos por los pesos del árbol y del rotor del motor. 
Solución: 
Del ejemplo 3.5 tomamos los siguientes datos: 
- Par de torsión máximo (durante el arranque): T = 828 lbf⋅in
- Material del árbol: acero SAE 4140 recocido a 1450 °F (Sy = 61 ksi, Su = 95 ksi y Sys =
35.2 ksi)
Factor de concentración de esfuerzos: 
De la figura A-5.10 (apéndice 5) (ver figura 3.36) se obtiene el factor de concentración de 
esfuerzos, sabiendo que: 
- Relación de diámetros: D/d = (3/4 in)/(5/8 in) = 1.2
- Relación entre el radio de entalla y el diámetro menor: r/d = (1/32 in)/(5/8 in) = 0.05
- El elemento está sometido a torsión
K t =1.57.
Esfuerzo nominal: 
El esfuerzo nominal corresponde al del escalón de menor diámetro (ya que el esfuerzo es 
inversamente proporcional al diámetro al cubo), tal como se indica en las figuras A-5.10 y 
3.36.  El esfuerzo nominal está dado por: 
Factor de seguridad: 
Suponiendo que las cargas de arranque del motor ocurren muy pocas veces durante su 
funcionamiento, para propósitos de diseño puede considerarse que éstas son estáticas (y no 
cíclicas); teniendo en cuenta, además, que el árbol es de material dúctil, no se tiene en 
cuenta el efecto de concentración de esfuerzos. 
d = 5/8 inD = 3/4 in
Figura 3.35
 
  Árbol escalonado de un motor eléctrico
r = 1/32 in 
.ksi 27.17
)in 8/5(
)inlbf 828(1616
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Figura 3.36  Determinación de Kt para el ejemplo 3.7 
El factor de seguridad se calcula con la ecuación de diseño (3.12), utilizando el esfuerzo 
nominal: 
2.04.
17.27
35.2

s
ysys
s
S
S
    N,     entonces 
N
S
S
Como para este caso no se tiene en cuenta el efecto del concentrador de esfuerzos, el factor 
de seguridad de este elemento es igual al del ejemplo 3.5, en el cual se tomó inicialmente N 
= 2, pero aumenta a 2.04 debido al proceso de estandarización. 
3.7 MATERIALES DE INGENIERÍA 
3.7.1 Introducción 
Durante el proceso de diseño se deben seleccionar los materiales, tratamientos térmicos, etc. para 
lograr una adecuada funcionalidad de las piezas.  El diseñador debe conocer los materiales 
utilizados en ingeniería, sus propiedades y características.  Aunque el estudiante de ingeniería 
mecánica asiste a cursos de metalografía y materiales, en esta sección se dan unas nociones 
básicas sobre algunos materiales comúnmente utilizados.  
1.57 
    1.0  
   1.2 
   1.4 
   1.8 
   2.0 
   2.2 
   2.4 
   2.6 
   2.8 
   3.0 
Kt 
 0.05  0.10  0.15  0.20  0.25  0.30    0 
r/d 
d D 
r 
T 
T 
3
16
d
T
Sos 
D/d = 2.0 
1.33 
1.20 
1.09 
113 
3.7.2 Aceros 
¿Qué es el acero? 
El acero es una aleación de hierro, carbono, manganeso y uno o más elementos significativos[5].  
Estos últimos pueden ser elementos de aleación, adicionados con ciertos objetivos, o pueden ser 
impurezas: 
Fe + C + Mn + Elementos de aleación + Impurezas 
El acero es un material metálico, ya que su principal componente es el hierro (Fe); su contenido 
en la mayoría de los aceros es del orden de 99%.  Algunos aceros, como los inoxidables, pueden 
tener grandes contenidos de ciertos elementos, como por ejemplo cromo y níquel, siendo mucho 
menor su contenido de hierro. 
El segundo componente importante en el acero es el carbono (C).  A pesar de que en la gran 
mayoría de casos éste no supera el 1%, las variaciones en su porcentaje ejercen un gran efecto 
sobre las propiedades del acero, especialmente sobre la dureza, la resistencia y la ductilidad, 
como se verá más adelante. 
Entre los elementos de aleación del acero, están el níquel (Ni), molibdeno (Mo), cromo (Cr), 
vanadio (V), silicio (Si) y azufre (S).  Estos elementos de aleación son también muy importantes 
para mejorar las propiedades de los aceros tales como resistencia a la corrosión, facilidad de 
maquinado, resistencia mecánica, dureza, conservación de la resistencia a altas temperaturas y 
capacidad de endurecimiento. 
Las impurezas son elementos como los mencionados en el párrafo anterior, pero que están en el 
acero por falta de control en su producción, y no intencionalmente. Para evitar el 
empeoramiento de las propiedades de un acero, se debe ejercer un control sobre las impurezas, 
de tal manera que no sobrepasen porcentajes perjudiciales. 
El acero ha sido, y sigue siendo, el material más utilizado en elementos de máquinas, debido a 
propiedades como alta resistencia, rigidez, facilidad de fabricación y a su bajo costo relativo.  
Los aceros se han clasificado de acuerdo con (a) su contenido de carbono, (b) su aplicación y (c) 
la existencia de elementos de aleación.  A continuación se clasifican los aceros de acuerdo con 
estas características. 
Clasificación de los aceros según su contenido de carbono 
La tabla 3.2 presenta la clasificación de los aceros de acuerdo con su contenido de carbono: 
Tabla 3.2  Clasificación de los aceros según el contenido de carbono[5] 
Denominación Rango de porcentaje de 
carbono 
Acero suave o dulce 0.05% a 0.30% 
Acero medio 0.30% a 0.50% 
Acero duro 0.50% a 0.95% 
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Figura 3.37  Algunas aplicaciones de aceros 
Clasificación de los aceros según la existencia de elementos de aleación 
Los aceros se clasifican en: 
Aceros al carbono (Fe + C + Mn + Impurezas) 
Aceros aleados (Fe + C + Mn + Elementos de aleación + Impurezas) 
Los aceros al carbono son aquellos compuestos de hierro, carbono, manganeso e impurezas.  El 
componente principal para el manejo de sus propiedades es el carbono (el cual, generalmente, no 
alcanza el 1%) y el contenido de manganeso es menor de 1.0%[5].  Los aceros aleados tienen 
además algún o algunos elementos de aleación. 
(a) Cercha de acero ASTM
A-36 (0.26% máx. de
carbono).
Acero suave / estructural
(b) Elementos de máquinas.
Acero medio / de maquinaria
(c) Herramienta de corte.
Acero duro / de
herramientas
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Aquí, las palabras “suave”, “medio” y “duro” indican bajo, medio y alto contenido de carbono 
respectivamente, y hacen referencia a la dureza relativa del acero.  Las flechas de la derecha 
indican que entre mayor sea el contenido de carbono en un acero, mayores tienden a ser su 
resistencia y dureza, y menores su tenacidad y ductilidad. 
Clasificación de los aceros según su aplicación 
De acuerdo con su utilización, los aceros se clasifican en: 
Aceros estructurales 
Aceros de maquinaria 
Aceros de herramientas 
Como su nombre lo indica, los aceros estructurales son aquellos cuyo uso más extendido es en la 
construcción de estructuras; los aceros de maquinaria son aquellos que son más utilizados en la 
construcción de máquinas; y los aceros de herramientas son aquellos que son indicados para este 
fin. 
Puede hacerse un paralelo entre la clasificación anterior y ésta.  Los aceros estructurales deben 
ser muy tenaces y dúctiles; por lo tanto, son normalmente de bajo contenido de carbono.  Los 
aceros para maquinaria pueden ser menos tenaces y se prefieren más resistentes, teniendo 
porcentajes medios de carbono.  Los aceros para herramientas deben ser muy duros y son 
normalmente de alto contenido de carbono.  Esto se ilustra en los ejemplos de la figura 3.37. 
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Los aceros más económicos son los aceros al carbono, y deben seleccionarse a menos que se 
requiera una propiedad que no se consiga con alguno de éstos.  Al comienzo de esta sección se 
mencionaron algunas propiedades que se pueden mejorar agregando elementos de aleación. 
Designación de los aceros 
Algunos sistemas para designar los aceros han sido desarrollados por el American Iron and Steel 
Institute (AISI) (Instituto Estadounidense del Hierro y el Acero), la SAE y la American Society 
for Testing and Materials (ASTM) (Sociedad Estadounidense para Ensayos y Materiales).  
Muchos productores de acero tienen sus propias designaciones o nombres; sin embargo, 
usualmente se suministran las equivalencias entre aquellas y las designaciones estandarizadas.  
En Colombia también se tiene estandarización propia mediante las normas técnicas colombianas 
(NTC). 
Los sistemas de designación de aceros de la AISI y la SAE utilizan normalmente cuatro 
números; los dos primeros indican el grupo específico de la aleación, y los restantes el contenido 
de carbono en diezmilésimas (o centésimas de porcentaje, es decir, % C × 100): 
Figura 3.38  Designación AISI / SAE para aceros 
Ejemplos: 
- AISI/SAE 1045.  El 10 indica que es un acero al carbono, es decir, que no contiene ningún
elemento principal de aleación aparte del carbono, y 45 indica que tiene aproximadamente
0.45% de carbono.
- AISI/SAE 4340.  El 4 indica que es un acero con aleación de molibdeno, el 3 que contiene
níquel y cromo en concentraciones específicas y los dos últimos dígitos indican que el acero
tiene 0.40% de carbono aproximadamente.  Los aceros aleados se clasifican en grupos,
dependiendo del tipo y cantidad de elementos de aleación, y a cada grupo le corresponde un
par de números; el 43 indica que tiene níquel, cromo y molibdeno: 1.8% de Ni, 0.5% ó 0.8%
de Cr y 0.25% de Mo[5].
Aceros comerciales 
Algunas siderúrgicas como Acerías de Caldas S.A. (Acasa), Acerías Paz del Río S.A., 
Siderúrgica del Pacífico S.A. (Sidelpa) y Diaco S.A. producen una serie de productos de acero 
para la industria y para la construcción.  Los aceros se fabrican normalmente bajo normas, por 
ejemplo, NTC (norma técnica colombiana), ASTM o SAE.  Los aceros bajo norma NTC 1920 
(ASTM A-36) y NTC 1985 (ASTM A-572) son ampliamente fabricados.  En la clasificación 
AISI/SAE, aceros comunes son SAE 1020, 1035, 1045 y 1060.  Los aceros para herramientas 
Contenido de carbono en diezmilésimas 
Aleación específica en el grupo 
Grupo de aleación: indica los 
elementos principales de aleación 
  AISI / SAE  x x  xx 
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• Para estructuras: ASTM A36 (NTC 1920)
• Para maquinaria: SAE 1045, 1030, 1060, 4340, 4140.
3.7.3 Otros materiales 
Aleaciones de aluminio 
Las aleaciones de aluminio son metales que contienen principalmente aluminio (Al), al cual se le 
agregan algunos elementos de aleación para mejorar sus propiedades.  Las principales ventajas 
de estos materiales son: 
(a) Tienen buena resistencia a la corrosión y, debido a esto, excelente apariencia; por esto, son
adecuadas para la construcción de edificaciones y viviendas.
(b) Tienen bajo peso.  Su densidad es mucho menor que la del acero, y su relación resistencia-
peso es mayor; es decir, para las mismas condiciones de carga, una pieza de aluminio será
más liviana que una de acero.  Estos materiales son, entonces, adecuados para la industria
aeronáutica.
Titanio y magnesio 
Estos materiales son también utilizados en la industria aeronáutica por su baja densidad.  Su 
relación resistencia-peso es aún mayor que la de las aleaciones de aluminio; sin embargo, el 
costo de estos materiales es mayor. 
Polímeros 
Los polímeros son materiales formados por moléculas de gran tamaño; por esto, existen y 
pueden formarse muchos polímeros al combinar diferentes productos químicos para formar 
diferentes cadenas moleculares largas.  Se pueden clasificar en termoplásticos, los cuales se 
pueden formar sucesivamente mediante calentamiento o moldeo, ya que su estructura química 
básica no sufre cambio alguno respecto a su forma lineal inicial, y endurecidos por calor 
(llamados también termoestables o termofijos), que como su nombre lo dice, sufren cambios 
durante su formación, y en su estructura final las moléculas se enlazan de manera estrecha y 
forman un entramado de moléculas interconectadas[5]. 
En los últimos años se han desarrollado nuevos polímeros con mejores propiedades, y la 
investigación sobre nuevos polímeros hace de este tipo de materiales una promisoria fuente para 
la construcción de máquinas.   Entre sus principales propiedades están la resistencia a la 
corrosión, bajo peso, estética y relativamente buena resistencia. 
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son usualmente importados.  Algunas compañías productoras de aceros para herramientas son 
ASSAB y Böhler. 
El apéndice 4 presenta algunos tipos de aceros que se fabrican en nuestro medio; se recomienda 
al estudiante que revise esta información.  Algunos de los aceros más usados son: 
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Entre los polímeros termoplásticos se encuentran el nylon, acrílico, cloruro de polivinilo (PVC) y 
acrilonitrilo-butadieno-estireno (ABS); entre los termoendurecidos están el poliéster y el 
fenólico. 
3.8 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
En este capítulo se presentó la metodología para el cálculo de elementos sometidos a esfuerzos 
estáticos simples.  Se estudiaron los conceptos de esfuerzo de diseño, o esfuerzo admisible, y 
factor de seguridad, y la determinación de los puntos críticos de un elemento.   Se presentó la 
ecuación para el cálculo del par de torsión en sistemas de transmisión de potencia.  Se analizó el 
caso de carga axial excéntrica, y se estudió la concentración de esfuerzos.  Aunque carga axial 
excéntrica es un problema de cargas combinadas, el estado de esfuerzo resultante es simple, por 
lo que puede aplicarse la ecuación de diseño para esfuerzo simple. 
Se presentó una tabla de valores típicos de factores de seguridad (modificada de Faires[3]), en la 
cual se hizo énfasis en que los factores de seguridad correspondientes a cargas variables o 
dinámicas no se deben usar si se hace el análisis por fatiga (o el análisis dinámico).  Estos 
análisis deberían hacerse siempre, por lo que los valores para cargas variables y dinámicas sólo 
se usan en este capítulo para fines de diseño preliminar.  Los diseños definitivos deben realizarse 
haciendo los análisis correspondientes y usando factores de seguridad adecuados (similares a los 
dados en la primera fila de la tabla 3.1). 
En el diseño mecánico, se deben determinar con precaución los puntos “críticos”.  Éstos son los 
puntos que primero fallarían en caso de una sobrecarga suficientemente grande.  El diseñador 
debe considerar todos los puntos que puedan ser críticos, y sólo debe descartar durante el análisis 
aquellos para los cuales tenga seguridad de que son menos críticos que otros. 
FACTOR DE SEGURIDAD – ESFUERZO DE DISEÑO 
elemento elen  aplicada real Carga
falla la produce que Carga
=N
aplicado máximo Esfuerzo
falla la origina que Esfuerzo
=N
 
 
PAR DE TORSIÓN PARA TRANSMISIÓN DE POTENCIA 
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proporcional a la carga 
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CONCENTRACIÓN DE ESFUERZOS CARGA AXIAL EXCÉNTRICA 
o
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t S
S
K =
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F
S ±±=
 
os
smax
t S
S
K =
Nota:  en ausencia de datos exactos, usar Sus ≈ 0.75 Su y Sys ≈ 0.577 Sy para aceros u otros 
metales dúctiles 
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3.10 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-3.1 El bastidor de una máquina soporta una
carga de compresión uniformemente distribuida
de 29.4 kN.  Por facilidad de producción y
economía se decide construirlo de hierro
fundido gris clase 20.  Hallar el espesor, th, que
debe tener el bastidor para que soporte con
seguridad la carga.  Asuma que no hay
posibilidad de pandeo de las paredes del
bastidor.  ¿Cree que el resultado obtenido con
base en la resistencia a la compresión del
bastidor es práctico?  ¿Qué valor de th
recomendaría?
A B C 
e 
F 
50 cm 60 cm 
th
Concreto  Bastidor de 
hierro fundido 
Figura E-3.1 
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E-3.2 La viga mostrada está sometida a una carga w de 100 lbf/in, una carga F de 200 lbf y está
apoyada como se muestra.  Diseñar la viga para que efectúe su trabajo con seguridad, si se desea
construirla con uno de los perfiles de acero en “I” descritos en la tabla siguiente:
No. h (in) b (in) th (in) I (in4 ) Su (psi) Sy (psi) 
1 1 ¾ 
1/16 
0.024 
72000 52000 
2 7/8 ¾ 0.018 
3 ¾ 5/8 0.011 
4 7/8 5/8 0.015 
5 ¾ ½ 0.009 
Las dimensiones que aparecen en la tabla se muestran en la figura E-3.2 
E-3.3 Un árbol de 5 in de diámetro transmite una potencia de 6 MW a 1750 r/min.  ¿Qué acero
al carbono laminado, de los dados en la tabla A-3.2, recomendaría si las cargas y vibraciones a
las cuales está sometido el árbol podrían suponerse como de impacto suave?  Realice un diseño
estático, preliminar, por los dos criterios de falla, el de esfuerzo último y el de resistencia de
fluencia, usando factores de seguridad grandes.
E-3.4 Determinar las dimensiones de la sección transversal en “T” (o “T” invertida) de la viga
mostrada si se construye de fundición gris clase 40.  Decidir cuál de las dos posiciones mostradas
de la sección de la viga es la más eficiente, es decir, cuál requiere menos material.
E-3.5 Un árbol de acero transmite una potencia de 200 kW a 1200 r/min con eventuales
arranques y sobrecargas que pueden asumirse como impactos suaves.  (a) ¿Cuál debe ser el
diámetro del árbol si el ángulo de torsión no debe ser mayor que 1° en una longitud igual a 25
veces el diámetro?  (b) Si la deformación es la base del diseño, ¿qué acero recomendaría?
E-3.6 Una biela construida de acero AISI 4340 templado y revenido a 1200 °F de un
compresor de desplazamiento positivo, como el de la figura, trabaja bajo las siguientes
condiciones:
Sección 
transversal 
de la viga 
Figura E-3.2 
4 in 
7 in 
10 in 
F 
w 
10 in 10 in 
1000 lbf 800 lbf 
15 in 
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Figura E-3.4 
a 
a 
b = 6a 
b 
120 
- Presión máxima en el cilindro: 150 psia
- Diámetro × largo del pistón: 4 in × 4 in
- Carrera del pistón: 4 in
- Longitud de la biela: 6 in
Despreciando las fuerzas de fricción y de inercia, y el efecto de pandeo en la biela, calcule el 
área que debe tener la sección transversal de ésta en la sección A-A. 
E-3.7 Dos árboles del mismo material y peso por unidad de longitud están sometidos a torsión.
Uno de ellos es sólido y el otro hueco con un diámetro interior igual a 0.75 veces el diámetro
exterior.  Determinar la relación entre los pares de torsión máximos que pueden aplicarse a los
árboles, para que éstos efectúen su trabajo con seguridad y economía.
E-3.8 Se necesita construir un puente provisional, cuya luz entre muros de concreto es de 8
metros, para el tránsito de camiones con carga según muestra la figura.  Cada camión lleva una
carga máxima de 10000 kgf, incluyendo su propio peso, repartida así: 7000 kgf en las llantas
traseras y 3000 kgf en las delanteras.  Para la construcción del puente se decide utilizar un
conjunto de 6 vigas de sección rectangular (h = 3b) de acero con Su = 4569 kgf/cm
2 y Sy = 3374
kgf/cm2.  ¿Qué dimensiones, b (ancho) y h (altura), debe tener la sección transversal de cada viga
para que soporten la carga de dos camiones que pasen por el puente uno detrás del otro?  Debe
trabajarse con la ubicación más crítica de los camiones.  Para facilitar los cálculos, asuma la
premisa conservadora de que la placa sobre las vigas simplemente apoyadas tiene rigidez
despreciable.  Además, asuma que la distancia entre las reacciones de los apoyos es de 8.25 m.
¿Cómo cree que podría reducirse el costo del puente o mejorar su diseño?
4 m 4 m 2 m 
Muros de 
concreto 
reforzado 
8 m 
Viga 
25 cm   cada muro 
h = 3b 
b 
Vista posterior 
(en dirección del 
movimiento) 
Placa 
Vigas 
Figura E-3.8 
Diseño de Elementos de Máquinas
Figura E-3.6 
4 in 
6 in 
A 
A 
Pistón 
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E-3.9 El motor eléctrico de la figura está acoplado a un tambor que acciona un elevador
mediante un cable de acero.  El diámetro del tambor es de 5 in y el del cable es de 0.5 in.  Si en
el tambor se enrollan máximo 3 capas de cable y el peso máximo a transportar en el ascensor,
incluyendo su propio peso, es de 1000 kgf, ¿Qué dimensión mínima debería tener el árbol del
motor si está construido de acero SAE 1045 laminado en frío?  Desprecie los esfuerzos normales
que se generan en el árbol del motor debido a su propio peso y el del rotor.
E-3.10 Se requiere construir un elemento con la forma mostrada en la figura, con el fin de evitar
que interfiera con otras piezas.  La forma de la pieza se obtendrá mediante forja, a partir de una
de las platinas de la tabla A-4.1.  El eslabón de acero AISI 1045 laminado en caliente (ver tabla
A-3.2) soporta una carga F = 10 kN (estática) y tiene las dimensiones a = 5 cm y L = 60 cm.
¿Qué dimensiones h y b debe tener el elemento en las partes rectas, si se selecciona N = 2
(fluencia)?
E-3.11 Determinar el factor de
concentración de esfuerzos del acuerdo de
enlace de la placa de 4 cm de espesor, si ésta
se encuentra sometida a pares flectores de 2
kN⋅m actuando en el plano del papel.
E-3.12 El elemento de sección circular
con una ranura anular está sometido a
una fuerza estática de tracción de 50 kN.
Determinar el factor de concentración de
esfuerzos de la ranura y la resistencia a l a
t r acc ión  mín ima  que  debe  t ene r  l a
p ieza  s i  s e  cons t ruye  de  ace ro .
Figura E-3.9 
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1.75 (considerando que el costo de cada perfil es proporcional a su resistencia a la flexión 
(dada por su módulo de sección Z)). 
E-3.3 SAE 1050 laminado en frío, con base en la resistencia última, y SAE 1030 laminado en
frío, con base en la resistencia de fluencia. 
E-3.4 a = 0.387 in,  b = 2.32 in,  si se toma N = 5.5.
E-3.5 (a)  d = 66.0 mm.  (b) Cualquier acero de maquinaria.
E-3.6 A = 0.0729 in2, con base en la resistencia máxima tomando N = 6, o A = 0.0411 in2, con
base en la resistencia de fluencia tomando N = 3. 
E-3.7 2.36 ó (2.36)–1 = 0.424.
E-3.8 b = 9.2 cm y h = 27.6 cm, con base en la resistencia máxima tomando N = 6, o b = 8.1 cm
y h = 24.3 cm, con base en la resistencia de fluencia tomando N =3 
E-3.9 d = 1.7026 in, con base en la resistencia máxima tomando N = 8, o d = 1.5592 in, con
base en la resistencia de fluencia tomando N = 4. 
E-3.10 Si h = 3 in, b ≥ 0.265 in, entonces: b = 3/8 in y h = 3 in.
E-3.11 Kt = 1.5.
E-3.12 Kt = 2.4; Su = 442 MPa, si se toma N = 4.
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Respuestas: 
E-3.1 th = 0.0140 cm, si se toma N(Suc) = 6.  Faires[3] (tabla AT6) recomienda usar espesores
mayores a 3 mm para piezas de hierro gris ASTM 20. 
E-3.2 Perfil No. 3, con base en Su tomando N = 3.5, o perfil No. 5, con base en Sy tomando N =
CAPÍTULO CUATRO 
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CARGAS ESTÁTICAS COMBINADAS 
4.1 INTRODUCCIÓN 
En el capítulo anterior se estudió el diseño de elementos sometidos a cargas estáticas simples, 
como carga axial, flexión, torsión y cortante directo.  Aquí, avanzaremos en nuestro estudio al 
considerar elementos sometidos a cargas estáticas combinadas.  Cuando el punto crítico de un 
elemento tiene un estado de esfuerzo plano (biaxial) o triaxial, su diseño es un poco más 
complejo, ya que los datos disponibles de resistencia de los materiales son aquellos de resistencia 
a estados de esfuerzo simple.  Se debe recurrir, entonces, a teorías que predigan la falla de los 
materiales bajo estados de esfuerzo combinado.  En este capítulo estudiaremos algunas teorías 
de falla estática, propuestas para predecir la falla de los materiales sometidos a cargas estáticas. 
En los capítulos 2 y 3 se estudiaron los estados de esfuerzo producidos por cargas simples.  Sin 
embargo, en la resolución de los problemas no se necesitaron dichos estados de esfuerzo, ya que 
el diseño se hace por comparación directa; por ejemplo, el esfuerzo normal máximo producido 
por carga axial o flexión se compara con la resistencia del material a tracción o compresión.  En 
este capítulo se estudiarán estados de esfuerzo triaxiales, ya que puede ser necesario trazar éstos 
para la aplicación de las teorías de falla. 
El orden del capítulo es el siguiente.  Primero, en la sección 4.2, se repasan algunos conceptos 
sobre esfuerzos combinados, tales como estados de esfuerzo biaxial y triaxial, esfuerzos 
principales y círculos de Mohr.  Después, en la sección 4.3, se discuten algunos conceptos 
referentes a la falla de los materiales, los cuales sirven como una introducción al estudio de las 
teorías de falla.  Finalmente, la sección 4.4 estudia las teorías de falla y su aplicación. 
Cuando los esfuerzos son variables, el fenómeno y las ecuaciones de falla son diferentes; esto se 
estudiará en el capítulo 5. 
4.2 ESFUERZOS COMBINADOS 
En la sección 2.2 (capítulo 2) se repasaron los conceptos de esfuerzo, esfuerzo normal, esfuerzo 
cortante y estado de esfuerzo en un punto.  Aquí se resumen algunos conceptos estudiados allí, 
pero el estudiante puede releer dicha sección, si lo considera necesario (en especial, puede 
revisar las figuras 2.1 y 2.2). 
4.2.1 Estados de esfuerzo y esfuerzos principales 
Estado triaxial de esfuerzo 
Considere el cuerpo de la figura 4.1.a, el cual está sometido a fuerzas externas.  Al hacer un corte 
sobre el elemento y aislar una de las partes (figura 4.1.b), pueden determinarse las cargas 
internas que soporta dicha sección de corte; cada una de estas cargas tendrá una componente 
tangencial y otra normal a la sección.  Los esfuerzos normal, S, y cortante, Ss, sobre un punto 
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Figura 4.1  Un cuerpo soporta esfuerzos normales y cortantes debido a la acción de fuerzas 
El par de esfuerzos mostrado en la figura 4.1.c es el que actúa en el punto indicado, con la 
orientación del plano de corte; sin embargo, si la orientación del plano cambia, también lo hacen 
los esfuerzos.  Para conocer completamente el estado de esfuerzo en un punto, se deben conocer 
los pares de esfuerzos que actúan en tres planos ortogonales.  La figura 4.2.a muestra el estado 
general de esfuerzo en un punto, donde SXX, SYY y SZZ son los esfuerzos normales que actúan en 
las direcciones x, y y z respectivamente y SsXY, SsYX, SsXZ, SsZX, SsYZ y SsZY son los esfuerzos 
cortantes que actúan en los diferentes planos.  Los subíndices de los esfuerzos cortantes indican, 
en su orden, esfuerzo cortante (s), plano donde actúa el esfuerzo y dirección en que actúa. 
Figura 4.2  Estados de esfuerzo.  (a) Estado triaxial de esfuerzo.  (b) Esfuerzos principales 
Como el estado de esfuerzo de un punto depende de la orientación de los planos ortogonales 
analizados, se tiene un número infinito de estados de esfuerzo, ya que dichos planos pueden tener 
infinitas orientaciones.  Al rotar un elemento infinitesimal sometido a esfuerzos, como el de la 
figura 4.2.a, existirá siempre una orientación de los planos de dicho elemento en la cual sólo 
actúan esfuerzos normales, es decir, no hay esfuerzos cortantes.  Los planos encontrados se 
denominan planos principales, y los esfuerzos normales que actúan en ellos son los esfuerzos 
principales, σ1, σ2 y σ3, los cuales se muestran en la figura 4.2.b.  Por convención, σ1 ≥ σ2 ≥ σ3; 
entonces, σ1 es el esfuerzo principal máximo y σ3 es el esfuerzo principal mínimo.  Note que la 
x 
y 
 z SsZX 
SsXZ 
SsZY 
SsYZ 
SsYX 
SsXY 
SYY 
SXX 
SZZ 
(a) (b) 
σ1 
σ2 
σ3 
(a) Cuerpo sometido a
fuerzas externas
(b) Diagrama de cuerpo libre de una parte
del cuerpo.  Actúa una fuerza y un par
internos con componentes Ft y Fn y Mt y Mn
(c) Esfuerzos normal, S, y cortante,
Ss, en un punto (área infinitesimal)
de la sección de corte
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cualquiera de dicha sección dependerán de la forma en que se distribuyan las cargas en la sección 
y se muestran en la figura 4.1.c. 
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única condición para que un esfuerzo normal sea esfuerzo principal, es que en el plano donde 
éste actúa, el esfuerzo cortante sea nulo. 
Para determinar los esfuerzos principales, partiendo de un estado de esfuerzo cualquiera, se 
puede aplicar el siguiente polinomio cúbico: 
(4.1) 
Las raíces de esta ecuación son siempre reales y son los esfuerzos principales.  En la ecuación 
4.1, un esfuerzo cortante (actuando en un plano positivo) es positivo si actúa en la dirección 
positiva del eje o negativo si actúa en la dirección negativa del eje. 
Estado de esfuerzo plano 
El caso de esfuerzo plano es bastante común en el diseño de ingeniería; por lo tanto, 
estudiaremos este caso con cierta profundidad.  El estado de esfuerzo biaxial (o estado de 
esfuerzo plano) es aquel en el cual sólo actúan esfuerzos en un plano y se muestra en la figura 
4.3.a. 
Figura 4.3  Estados de esfuerzo.  (a) Estado de esfuerzo plano.  (b) Esfuerzos principales 
Al rotar el elemento infinitesimal en el plano del papel, siempre se podrá encontrar una 
orientación en la cual sólo aparezcan esfuerzos normales; dichos esfuerzos son, entonces, los 
esfuerzos principales, σA y σB, en ese plano, tal como se muestra en la figura 4.3.b.  El tercer 
esfuerzo principal es el que actúa perpendicularmente al plano del papel (en z), en la cara 
mostrada en las figuras 4.3.a y b, ya que en dicho plano no actúa esfuerzo cortante; como 
tampoco actúa esfuerzo normal, dicho esfuerzo principal es nulo: σC = 0. 
Se han cambiado los subíndices de los esfuerzos principales, 1, 2 y 3, por las letras A, B y C, 
para conservar la convención σ1 ≥  σ2 ≥  σ3, ya que sólo se sabe el orden de los esfuerzos σA, σB 
y σC en cada caso particular; es decir, para el estado de esfuerzo de la figura 4.3.b, no se sabe 
cuál de los tres esfuerzos σA, σB o σC es el máximo, el mínimo o el intermedio. 
Para simplificar algunas gráficas y ecuaciones, se adopta la convención σA ≥ σB; de acuerdo con 
ésta, las ecuaciones para encontrar los esfuerzos principales para el caso de esfuerzo plano son: 
.0)2(
)()(
222
22223
=−−−+−
−−−+++++−
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(4.2.a) 
 (4.2.b) 
(4.2.c) 
donde Ss es el esfuerzo cortante que actúa en el plano xy (Ss
2 = SsXY
2 = SsYX
2).  Estas ecuaciones se 
deducen en libros de resistencia de materiales.  Note que σA ≥ σB, ya que el radical nunca es 
negativo. 
4.2.2 Círculos de Mohr 
Estado de esfuerzo plano 
Cualquier estado de esfuerzo plano como el de la figura 4.3.a se puede representar mediante un 
par de puntos en un diagrama σ - τ.  Como se muestra en la figura 4.4.a, las coordenadas de los 
puntos X y Y equivalen a los pares de esfuerzos que actúan en los planos x y y respectivamente.  
El signo del esfuerzo cortante en el diagrama σ - τ se puede obtener utilizando la siguiente 
convención: si el esfuerzo cortante tiende a girar el elemento en dirección horaria, se toma 
positivo; en caso contrario, se toma negativo. 
Figura 4.4  Círculos de Mohr para un estado de esfuerzo plano 
Como se dijo anteriormente, al cambiar las orientaciones de los planos del elemento infinitesimal 
se obtienen infinitos estados de esfuerzo.  El lugar geométrico de los pares de puntos que 
representan los estados de esfuerzo obtenidos es una circunferencia en el diagrama σ - τ, como la 
de la figura 4.4.a.  El centro de dicha circunferencia (punto C) es el centro geométrico de la línea 
XY y siempre está ubicado en el eje σ. 
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Para determinar el estado de esfuerzo que se obtiene al girar el elemento infinitesimal de la 
figura 4.3.a un ángulo θ, tal como se muestra en la figura 4.5.b, se debe girar la línea XY, 
alrededor de C, un ángulo igual a 2θ (figura 4.5.a).  Las coordenadas de los puntos obtenidos, X’ 
y Y’, representan las parejas de esfuerzos que actúan en los planos x’ y y’ respectivamente. 
Figura 4.5  Estado de esfuerzo obtenido al rotar, un ángulo θ, el elemento infinitesimal de la 
figura 4.3.a  
La circunferencia de la figura 4.4.a representa los estados de esfuerzo que se obtienen al rotar el 
elemento infinitesimal de la figura 4.3.a alrededor de un eje perpendicular al plano del papel (eje 
z).  Si dicho elemento se rota alrededor del eje x o del eje y se obtienen otras dos circunferencias 
como las de la figura 4.4.b.  Note que las tres circunferencias cruzan el eje σ por los tres 
esfuerzos principales, uno de ellos es σC = 0; es decir, las nuevas circunferencias se construyen a 
partir de la primera, pasando por el origen del sistema de coordenadas.  El área sombreada 
corresponde a todos los posibles estados de esfuerzo del elemento infinitesimal bajo cualquier 
plano de análisis. 
De acuerdo con la figura 4.4.b, σA > σB > σC; por lo tanto, σ1 = σA, σ2 = σB y σ3 = σC; se aclara 
que esto es válido sólo para el caso particular mostrado en dicha figura.  Considere los ejemplos 
de la figura 4.6, en los cuales las equivalencias entre σA, σB y σC y σ1, σ2 y σ3 son diferentes a las 
de la figura 4.4.b. 
Figura 4.6  Ejemplos de círculos de Mohr para estados de esfuerzo plano 
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(4.3) 
Estado triaxial de esfuerzo 
Para el caso de esfuerzo triaxial se tiene algo similar, pero no necesariamente dos circunferencias 
pasan por el origen del diagrama.  La figura 4.7 muestra un ejemplo de los círculos de Mohr para 
este caso de esfuerzo, donde el área sombreada también representa todos los posibles estados de 
esfuerzo del punto de análisis.  Al igual que para el caso de esfuerzo plano, el máximo esfuerzo 
cortante se calcula con la ecuación 4.3. 
Figura 4.7  Círculos de Mohr para un estado triaxial de esfuerzo 
4.2.3 Determinacin de puntos críticos 
Para determinar los puntos en los que podría comenzar la falla de un miembro de máquina o 
estructura sometida a esfuerzos combinados, se deben conocer, o por lo menos estimar, los 
mecanismos de falla de los materiales. Con respecto a la falla, los materiales dúctiles se 
comportan de una manera diferente a los materiales frágiles; por ejemplo, se estima que para el 
caso de tracción los esfuerzos cortantes son los que generan la falla en los materiales dúctiles, 
mientras que en los frágiles, los esfuerzos normales son los causantes de la falla. 
Al igual que para carga simple, la determinación de los puntos críticos de elementos sometidos a 
esfuerzos combinados se basa en la ecuación de diseño, en la cual intervienen variables como los 
esfuerzos principales, esfuerzo cortante máximo, esfuerzo cortante octaédrico y coeficientes de 
concentración de esfuerzos.  En la sección 4.4 se estudian las teorías de falla y las ecuaciones de 
diseño basadas en éstas. 
Podría pensarse que cuando se presentan esfuerzos combinados, se deben buscar puntos en los 
cuales se maximizan los esfuerzos debidos a las diferentes cargas; sin embargo, no 
.
2
31 σστ
−
=max  
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Para la figura 4.6.a σ1 = σA, σ2 = σC y σ3 = σB, y para la figura 4.6.b σ1 = σC, σ2 = σA y σ3 = 
σB. 
De las figuras 4.4.b y 4.6 puede obtenerse el máximo esfuerzo cortante en el punto, llamado 
esfuerzo cortante máximo, τ max.  Note que τmax es igual al radio de la circunferencia más 
grande, la cual tiene un diámetro igual a σ1 – σ3; por lo tanto: 
σ1σ2σ3
τmax 
τ 
σ 
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necesariamente el punto más crítico es aquel en que se presentan todos o algunos de los 
esfuerzos máximos, pero tal vez aquel en el que se tiene una combinación crítica de esfuerzos no 
tan críticos.  Hay que ser cauteloso en la selección de los puntos críticos. 
EJEMPLO 4.1 
Dibujar los estados de esfuerzo y los círculos de Mohr de los puntos críticos de los 
elementos mostrados en la figura 4.8.  Calcular, además, los esfuerzos principales y el 
esfuerzo cortante máximo de cada punto crítico.  Para el elemento sometido a tracción, la 
carga F es uniformemente distribuida.  La longitud de todos los elementos es de 50 cm. 
Figura 4.8  Elementos sometidos a cargas simples. (a) Tracción, (b) flexión, (c) torsión 
Solución: 
Como se verá en la solución del ejemplo, aquí se consideran estados de esfuerzo simples (en 
el ejemplo 4.2 se considerará un caso de esfuerzos combinados).  En la solución del ejemplo 
se muestran los estados de esfuerzo de los puntos críticos de los elementos; si el estudiante 
tiene alguna dificultad para entender cómo se trazaron éstos, se recomienda que repase los 
conceptos estudiados en el capítulo 2 sobre los diferentes tipos de solicitaciones de carga 
(ver secciones 2.3 a 2.5). 
a) Tracción:
Con la ecuación de equilibrio, ∑Fx = 0, se obtiene que la reacción en el empotramiento es
igual a la carga aplicada, pero en sentido contrario.  Como la fuerza F es uniformemente
distribuida, el esfuerzo se distribuye también uniformemente en todos los puntos de
cualquier sección; por lo tanto, todos los puntos tienen el mismo esfuerzo y son igualmente
críticos.  El estado de esfuerzo resultante se ilustra en la figura 4.9.a; el esfuerzo SXX actúa en
la dirección de la fuerza (en x) y en la cara perpendicular a ésta (cara x), la cual pertenece a la
sección de corte.  El esfuerzo es de tracción y está dado por SXX = F/A = (10000 N)/
(10×10–4 m2) = 10×106 N/m2 = 10 MPa.  SYY = SsXY = 0.
Libardo Vicente Vanegas Useche
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Figura 4.9  Estado de esfuerzo y círculo de Mohr de los puntos críticos del elemento a 
tracción 
Para dibujar el círculo de Mohr, ubicamos el punto X (figura 4.9.b) con coordenadas (SXX, 
0), las cuales corresponden a los esfuerzos normal y cortante en la cara x.  Se dibuja el punto 
Y que tiene coordenadas (0, 0) correspondientes a los esfuerzos en la cara y.  El círculo de 
Mohr se obtiene al trazar una circunferencia con centro en el punto medio de la línea XY.  
Note que sólo se ha dibujado un círculo de Mohr, ya que en este caso especial de estado 
uniaxial de esfuerzo, el segundo círculo de Mohr (obtenido al girar el punto crítico alrededor 
del eje y) coincide con el mostrado, y el tercero (obtenido al rotar el punto alrededor del eje 
x) es un círculo de radio nulo con centro en el origen del diagrama σ - τ.
Con las ecuaciones 4.2 se obtienen los esfuerzos principales, σA, σB y σC, aunque por 
simplicidad se pueden deducir directamente del círculo de Mohr: 
de donde σ1 = σA = 10 MPa y σ2 = σ3 = 0.  El esfuerzo cortante máximo, τmax, está dado por 
la  ecuación 4.3; entonces: 
b) Flexión:
Cuando se tiene una viga sometida a cargas transversales, hay tanto esfuerzos normales (por
flexión) como cortantes. Si la viga es lo suficientemente larga comparada con sus
dimensiones transversales, los esfuerzos cortantes son relativamente pequeños, y
normalmente se omite el análisis de los puntos de mayores esfuerzos cortantes (siempre que
no existan esfuerzos cortantes adicionales).  Una viga se considera larga si su longitud es
mayor o igual a 10 veces la altura de la sección transversal.  En nuestro caso, la longitud es
10 veces la altura de la sección; por lo tanto, no se considerará el punto más crítico por
cortante, ni ningún punto interior donde se presenta combinación de esfuerzos.
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Para encontrar los puntos críticos se procede primero a determinar las reacciones en el 
empotramiento (sección A), denominadas V y M, tal como se muestra en la figura 4.10. 
Figura 4.10  Reacciones en el empotramiento de la viga sometida a flexión 
Con las ecuaciones de equilibrio (de fuerzas verticales y de momentos en el plano del papel 
con respecto a la sección A) se obtienen las reacciones en el empotramiento: 
En la figura 4.11 se muestran los diagramas de fuerza cortante y momento flector de la viga, 
así como las distribuciones de esfuerzos normal y cortante en el empotramiento (los 
esfuerzos cortantes en vigas están dados por la ecuación 2.29; la distribución de esfuerzos 
cortantes en una sección rectangular se mostró en figura 2.35, capítulo 2).  Note que la 
sección más crítica por esfuerzo normal es el empotramiento (ya que está sometido a mayor 
momento flector) y que cualquier sección es igualmente crítica debido a la fuerza cortante 
(todo el elemento soporta la misma fuerza).  Los puntos más críticos de la viga son (1), (2) y 
(3) (figura 4.11.b); (1) y (2) son los puntos más alejados del eje neutro, teniendo los mayores
esfuerzos normales a tracción y compresión respectivamente, y (3) es el punto con mayor
esfuerzo cortante.  Como ya se dijo, se supone que (3) no es crítico por tener un esfuerzo
pequeño, y, por lo tanto, sólo se consideran los otros dos.
Figura 4.11  (a) Diagramas de fuerza cortante y momento flector de la viga 
de la figura 4.10.  (b) Distribuciones de esfuerzos  
N. 100     entonces     0;  N 100     ;0 ==−=∑ VVFy
m.N 50     entonces     0;  m) N)(0.5 00(1     ;0)( ⋅==−=∑ MMM xyA+
Vy (N) 
x
A B0.5 m
100
Mxy (N⋅m) x
–50
A B
(a) (b) 
E.N. 
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(2) 
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De acuerdo con las distribuciones de esfuerzos de la figura 4.11.b, ambos puntos críticos, (1) 
y (2), están sometidos a un esfuerzo normal solamente; entonces, tienen estados de esfuerzo 
uniaxial.  Dichos estados de esfuerzo se muestran en la figura 4.12.a.  Al igual que en carga 
axial, los esfuerzos St y Sc actúan en dirección axial, en caras pertenecientes a la sección 
transversal de la viga.  Los círculos de Mohr se muestran en la figura 4.12.b y c.  Por las 
mismas razones expuestas en la solución de la parte (a), sólo hay un círculo de Mohr para 
cada punto crítico. 
 
Figura 4.12  Estados de esfuerzo y círculos de Mohr de los puntos críticos de la viga 
Para un elemento sometido a flexión, el esfuerzo se calcula mediante SXX = ±Mc/I, donde            
M = 50 N⋅m, c = 5/2 cm = 0.025 m (para los puntos (1) y (2)) e I = (1/12)(2 cm)(5 cm)3 
=20.83×10–8 m4, con lo que se obtiene que SXX = ±6 MPa.  Entonces, St = 6 MPa y Sc = –6 MPa, 
y  SYY = SSXY = 0.  Note que el momento flector se toma positivo, ya que el signo del esfuerzo se 
toma positivo para (1) y negativo para (2). 
Con las ecuaciones 4.2 y 4.3 se obtienen los esfuerzos principales y el esfuerzo cortante 
máximo respectivamente: 
Punto (1) σ1 = σA = 6 MPa, σ2 = σ3 = 0; τmax = 3 MPa. 
Punto (2) σ1 = σ2 = 0, σ3 = σB = –6 MPa; τmax = 3 MPa. 
c) Torsión:
Con la ecuación de equilibrio, ∑Tx = 0, se obtiene que la reacción en el empotramiento es
igual al par de torsión aplicado, T, pero en sentido contrario.  Por la sencillez de carga no es
necesario hacer un diagrama de par de torsión; todo el elemento está sometido a un par
interno T; por lo tanto, cualquier sección es igualmente crítica.  Para un elemento de sección
circular sometido a torsión, los puntos más críticos son los de la periferia (los más alejados
del eje neutro), cuyos estados de esfuerzo resultantes son similares al mostrado en la figura
4.13.b, donde Ss = Tc/J; T = 100 N⋅m, c = (0.03 m)/2 y J = (π/32)(0.03 m)4 = 7.95×10–8 m4;
entonces Ss = 18.86 MPa.  SXX = SYY = 0.
x 
y 
σB = σC = 0 
τ 
σ St = σA X Y
τmax = St /2 
(a) Estados de esfuerzo (b) Círculo de Mohr del punto (1)
StSt (1)
ScSc (2)
σB = Sc 
τ 
σ σA = σC = 0 YX
τmax = –Sc /2 
(c) Círculo de Mohr del punto (2)
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Figura 4.13  Elemento sometido a torsión.  (a) El punto (1) es uno de los 
críticos, ya que está en la superficie.  (b) Estado de esfuerzo del punto (1).  (c) 
Círculos de Mohr de los puntos críticos 
A diferencia de los casos anteriores, los puntos críticos del elemento a torsión tienen tres 
círculos de Mohr, tal como se muestra en la figura 4.13.c. 
De las ecuaciones 4.2 y 4.3 se obtienen los esfuerzos principales y el esfuerzo cortante 
máximo respectivamente. 
de donde σ1 = σA = 18.86 MPa, σ2 = σC = 0 y σ3 = σB = –18.86 MPa; entonces: 
EJEMPLO 4.2 
El elemento en forma de “L”, mostrado en la figura 4.14, está empotrado en un extremo y 
soporta dos fuerzas en el extremo libre.  Dibujar los círculos de Mohr de los puntos críticos 
y calcular los esfuerzos principales y el esfuerzo cortante máximo de cada punto.  Para evitar 
la concentración de esfuerzos en el extremo libre, las cargas se aplican uniformemente sobre 
la cara. 
Figura 4.14  Elemento sometido a cargas combinadas 
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Solución: 
Debido a que el elemento no es recto, los estados de esfuerzo en ciertas partes no pueden 
determinarse por los métodos básicos de resistencia de materiales; además, se dificulta el 
proceso de selección de los puntos críticos debido a que los esfuerzos son combinados.  En 
la parte (a) se mostrará una solución, usando la teoría expuesta, analizando un conjunto de 
puntos clave, que no necesariamente contienen al punto más crítico; en la parte (b) se darán 
los resultados del análisis de elementos finitos, usando el programa computacional Algor®. 
a) Solución teórica:
Para dar solución al ejemplo, se supone
que la sección más crítica del elemento es
el empotramiento; por lo tanto, allí estaría
el punto más crítico.  Las reacciones en el
empotramiento se pueden determinar de
las ecuaciones de equilibrio (suma de
fuerzas y momentos en las tres direcciones
cartesianas); sin embargo, es tal vez más
conveniente llevar las fuerzas externas al
centroide del empotramiento y encontrar
el momento resultante, haciendo el
producto cruz entre el vector que une el
centroide y el punto de aplicación de las
fuerzas (figura 4.15) y la fuerza resultante.
Figura 4.15  Vector r para la 
determinación de los momentos 
internos en el empotramiento 
Cargas en el empotramiento: 
De acuerdo con las dimensiones del elemento (figura 4.14) m )4.08.0( kir += , y la fuerza 
total es kN )65( jiF −−= .  El momento resultante en el empotramiento está dado por: 
entonces: 
de donde: 
Las componentes de este momento se ilustran en la figura 4.16. 
kN, )65(m )4.08.0( jikiFrM −−×+=×=  
[ ] [ ] [ ] , 0)6)(8.0( )5)(4.0(0 )6)(4.0(0
065
4.008.0 kji
kji
M −−+−−−−−=
−−
=
m.kN )8.424.2( ⋅−−= kjiM  
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Figura 4.16  Cargas internas en el empotramiento (se muestran algunos puntos críticos) 
Distribuciones de esfuerzos: 
Las distribuciones de esfuerzos producidos por fuerzas axiales, momentos flectores, pares de 
torsión y fuerzas cortantes se estudiaron en el capítulo 2 (ver figuras 2.5, 2.11, 2.28 y 2.35).  
Aplicando estos conceptos a las fuerzas y momentos que actúan en el empotramiento, se 
obtienen las distribuciones de esfuerzos mostradas en la figura 4.17.  La fuerza Fx produce 
un esfuerzo de compresión uniforme en toda la sección.  Los momentos flectores My y Mz 
producen distribuciones lineales de esfuerzos normales; en ambos casos, el eje neutro pasa 
por el centroide de la sección y es paralelo a la dirección del momento.  La fuerza Fy genera 
esfuerzos cortantes actuando hacia abajo (en la dirección de la fuerza), y la distribución de 
esfuerzos es parabólica (ver figura 2.35 y ecuación 2.29 del capítulo 2).  Finalmente, se 
presentan algunas distribuciones de los esfuerzos cortantes producidos por el par de torsión 
Mx.  Note que los esfuerzos actúan de tal manera que tratan de retorcer la sección en la 
dirección de Mx. 
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Figura 4.17  Distribuciones de los esfuerzos producidos por las diferentes cargas internas en 
el empotramiento 
Puntos críticos: 
Para seleccionar los puntos críticos, se determinan los lugares donde actúan los esfuerzos 
máximos producidos por las diferentes cargas: la fuerza axial produce un esfuerzo 
uniformemente distribuido; por lo tanto, cualquier punto soporta el mismo esfuerzo; la 
fuerza cortante produce esfuerzos máximos en la línea GH; los momentos flectores 
producen esfuerzos máximos en los puntos más alejados del eje neutro; y el momento de 
torsión produce esfuerzos máximos en los puntos medios de los lados de la sección 
rectangular. 
El conjunto de puntos {A, B, ..., H} que se muestra en la figura 4.16 podría contener el más 
crítico del elemento, aunque no necesariamente, y se ha escogido de tal manera que en esos 
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puntos actúen por lo menos dos esfuerzos máximos producidos por algunas de las cargas 
(sin contar con la carga axial para la cual todos los puntos son críticos); sin embargo, cuando 
se tienen esfuerzos combinados, el punto más crítico es aquel en el que la combinación de 
esfuerzos es la más desfavorable.  La combinación más crítica de esfuerzos no 
necesariamente ocurre en un punto donde ocurra uno o más esfuerzos máximos 
producidos por una o más cargas. 
Cálculo de esfuerzos: 
A continuación se presenta el cálculo de los esfuerzos producidos por las diferentes cargas 
en el empotramiento, utilizando las ecuaciones de resistencia de materiales (capítulo 2).  Se 
indica en qué puntos son válidos los cálculos correspondientes.  Note que el esfuerzo debido 
a la fuerza cortante Fy es máximo en la línea GH y está dado por la ecuación 2.31 (capítulo 
2), válida para secciones rectangulares.  Los esfuerzos debidos al par de torsión Mx se 
calculan con las ecuaciones 2.14 y 2.17 (capítulo 2); los valores de α y γ se obtienen 
mediante interpolación rectilínea de los datos de la tabla 2.1 (capítulo 2), para a/b = 2.5. 
 
 
 
 
 
 
Estados de esfuerzo: 
La figura 4.18 presenta los estados de esfuerzo de los puntos críticos en función de los 
esfuerzos producidos por cada una de las cargas.  Cada uno de estos estados de esfuerzo es 
biaxial y se representa mostrando sólo una de las caras del elemento infinitesimal e 
indicando su orientación. 
Al reemplazar los valores numéricos de los esfuerzos de la figura 4.18, se obtienen los 
estados de esfuerzo de la figura 4.19. 
Esfuerzo de compresión producido por la 
fuerza Fx en los puntos A, B, C, D, E, F, G y 
H. 
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En los demás puntos críticos no hay esfuerzo. 
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Eliminación de puntos críticos: 
De los ocho estados de esfuerzo de la figura 4.19, podemos descartar algunos de ellos 
mediante comparaciones entre puntos cuyos estados de esfuerzo sólo difieran en sus 
valores numéricos o en sus orientaciones. 
Los puntos A, C, D y F están sometidos a estados de esfuerzo uniaxial.  Entre A y C (puntos 
a tracción) es más crítico el punto C ya que está sometido a un esfuerzo mayor.  Entre D y F 
(puntos a compresión) es más crítico el punto D.  Podemos descartar, entonces, los puntos A 
y F. 
Figura 4.18  Estados de esfuerzo de los puntos críticos en función de los esfuerzos 
individuales 
Figura 4.19  Estados de esfuerzo de los puntos críticos 
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Se puede comparar a B con H, los cuales están sometidos a un esfuerzo cortante y a uno de 
tracción.  B es mucho más crítico ya que sus esfuerzos, el normal y el cortante, son mayores 
a los esfuerzos correspondientes del punto H.  Entre E y G (sometidos a un esfuerzo de 
compresión y a uno cortante) es más crítico E, por las mismas razones.  Podemos descartar, 
entonces, los puntos H y G. 
Se podría tratar de hacer comparaciones adicionales entre los puntos B, C, D y E, aunque 
con precaución, ya que sus estados de esfuerzo no son similares.  Teniendo en cuenta los 
valores numéricos y el tipo de material (comportamiento a la tracción y a la compresión) se 
podrían hacer descartes adicionales (como en el ejemplo 4.4). 
Círculos de Mohr, esfuerzos principales y esfuerzos cortantes máximos:
La figura 4.20 muestra los círculos de Mohr de los puntos críticos, obtenidos de los estados 
de esfuerzo de la figura 4.19.  La tabla 4.1 muestra los esfuerzos principales σ A, σ B y σ C, 
calculados con las ecuaciones 4.2, ya que los cuatro puntos críticos tienen estados de 
esfuerzo plano; los esfuerzos principales se ordenan de mayor a menor para obtener los 
esfuerzos σ 1, σ 2 y σ 3.  Los esfuerzos cortantes máximos se calculan con la ecuación 4.3 y 
también se presentan en la tabla 4.1. 
Figura 4.20  Círculos de Mohr de los puntos críticos 
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Tabla 4.1R  Esfuerzos principales y esfuerzos cortantes máximos de los puntos críticos 
del elemento 
Punto 
crítico σA (MPa) σB (MPa) σC (MPa) σ1 (MPa) σ2 (MPa) σ3 (MPa) 
τmax 
(MPa) 
B 196.18 –17.43 0 196.18 0 –17.43 106.81 
C 208.75 0.00 0 208.75 0 0.00 104.38 
D 0.00 –211.25 0 0.00 0 –211.25 105.63 
E 17.23 –198.48 0 17.23 0 –198.48 107.86 
b) Solución computacional:
El elemento se modeló en Algor®, programa CAD/CAE (Diseño e Ingeniería Asistidos por
Computador).  Este programa se basa en el método de elementos finitos (FEM - Finite
Element Method), en el cual se divide la pieza en pequeños elementos que tienen forma
sencilla, lo que se denomina mallado, con el fin de determinar las deformaciones y los
esfuerzos.  La pieza se modeló con una malla de 20400 elementos.
La tabla 4.2 muestra los esfuerzos principales, σ1 y σ3, y los esfuerzos cortantes máximos de 
los puntos analizados en la parte (a); además, presenta estos valores para los puntos en los 
cuales el esfuerzo principal máximo, el mínimo y el esfuerzo cortante máximo son críticos.  
La figura 4.21 muestra el elemento con unas zonas o franjas que indican la distribución de 
los esfuerzos principales máximos.  En la sección del empotramiento se muestra la 
distribución de los esfuerzos cortantes máximos (observe el mallado de la sección).  En la 
figura se indica el punto A’, en el cual se presenta el valor máximo de σ1.  También se 
indica el punto D’, en el cual se presenta el valor máximo de τmax y el mínimo de σ3. 
Tabla 4.2  Esfuerzos principales y esfuerzos cortantes máximos calculados usando Algor® 
Punto 
crítico 
σ1 
(MPa) 
σ3 
(MPa) 
τmax 
(MPa) 
B 190 0 95 
C 150 0 80 
D 0 –240 120 
E 0 –190 95 
A’ 200 
D’ –250 125 
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Figura 4.21  Elemento modelado en Algor®.  Se muestra la distribución de esfuerzos 
principales máximos en el elemento y la distribución de esfuerzos cortantes máximos en el 
empotramiento 
De la figura 4.21 y de la tabla 4.2 se puede observar que los puntos de mayores esfuerzos no 
necesariamente son los puntos seleccionados en la parte (a), lo cual es un indicativo de la 
complejidad de la determinación de los puntos críticos de un elemento sometido a esfuerzos 
combinados. 
Al comparar los datos de las tablas 4.1 y 4.2, se encuentran diferencias significativas entre 
los esfuerzos calculados teóricamente y los calculados por el programa.  Las diferencias se 
deben principalmente a que el método de elementos finitos hace cálculos aproximados; en la 
medida en que se haga un mejor mallado, mayor será la precisión del método (entre otras 
cosas, un mayor número de elementos puede mejorar el mallado).  Una mayor precisión se 
puede obtener si se modela la pieza con un mallado más fino. 
Con el ejemplo 4.2 se culmina el repaso del tema de esfuerzos combinados.  En el resto de este 
capítulo nos ocuparemos del estudio de las teorías de falla y su aplicación en el diseño de 
elementos sometidos a cargas estáticas combinadas.  En este momento el estudiante podría 
preguntarse ¿cuál o cuáles son los esfuerzos que se deben tomar como base para el diseño? 
¿SXX?, ¿SYY? ¿SZZ?, ¿SsXY?, ¿SsYZ? ¿SsXZ?, ¿σ1?, ¿σ2? ¿σ3?, ¿τmax?, o ¿bajo qué valores de esfuerzos 
fallará la pieza?  Se espera que las respuestas a estas preguntas las tenga al terminar de leer el 
resto del capítulo. 
D’: punto de mayor 
esfuerzo cortante 
A’ 
z 
y 
A B C 
D E F 
G H 
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4.3 CONCEPTOS SOBRE FALLA ESTÁTICA 
De acuerdo con lo estudiado en el capítulo 3, el diseño de piezas sometidas a cargas estáticas 
simples (axial, flexión, torsión o cortante directo) consiste en comparar el esfuerzo máximo que 
soporta la pieza con el esfuerzo que produce la falla en dicha pieza; es decir, la resistencia de 
fluencia o el esfuerzo último, en tracción, compresión o cortante.  Esta comparación es posible 
debido a que se dispone de tablas de propiedades de materiales y catálogos de fabricantes, los 
cuales suministran valores típicos (mínimos, promedios, etc.) de las resistencias de los 
materiales, obtenidas al someter probetas normalizadas a pruebas de tracción, compresión y 
torsión.  Para determinar qué tanto resiste un determinado material sometido a esfuerzos 
combinados, podría adoptarse el mismo procedimiento; es decir, ejecutar ensayos de resistencia.  
Como puede pensarse en un infinito número de posibles estados de esfuerzo, se requerirían 
ensayos experimentales para cada caso particular. 
Podría ser recomendable hacer ensayos cuando el elemento a diseñar es de suma importancia o 
cuando se va a fabricar en grandes cantidades que justifiquen el costo de los ensayos.  Algunas 
máquinas, como las de la industria aeronáutica, deben diseñarse con altos índices de 
confiabilidad; por lo tanto, es práctica común efectuar ensayos experimentales rigurosos aún 
después de diseños teóricos confiables.  En otros casos podría no ser justificable efectuar ensayos 
experimentales, por ejemplo por razones económicas. 
Para elementos que no requieran ensayos experimentales o para los cuales éstos no se 
justifiquen, podría ser mejor diseñarlos con base en el conocimiento que se tenga de los 
fenómenos que producen la falla.  A través de la historia se han propuesto muchas teorías para 
describir los fenómenos de falla de materiales; algunas de éstas se estudiarán en la sección 4.4, 
pero antes, haremos algunas observaciones sobre la falla de materiales sometidos a tracción, y 
explicaremos el concepto de esfuerzo equivalente. 
4.3.1 Falla bajo carga de tracción 
Cuando se somete un elemento a una carga de tracción simple, cualquier punto de éste queda 
sometido a un estado de esfuerzo uniaxial como el mostrado en la figura 4.22.a.  De acuerdo con 
el círculo de Mohr mostrado en la misma figura, el máximo esfuerzo normal actúa en la 
dirección de la fuerza y el máximo esfuerzo cortante en planos inclinados 45° con esta dirección 
(figura 4.22.b). 
En general, si se somete un material dúctil a una carga de tracción, su falla sería similar a la 
mostrada en la figura 4.22.c.  Parece que la falla es debida a los esfuerzos cortantes, ya que en la 
rotura se tiende a formar un cono cuya generatriz forma aproximadamente 45° con la dirección 
axial12.  Entonces, serían los esfuerzos cortantes los “culpables” de los desplazamientos de los 
átomos cuando se ha alcanzado o superado el límite de fluencia (es de anotar que algunos 
materiales dúctiles se comportan como frágiles). 
Si se somete un material frágil a una carga de tracción, su falla sería similar a la mostrada en la 
figura 4.22.d, formando planos perpendiculares a la dirección axial.  Como el esfuerzo normal 
12 Es de anotar que los ángulos formados en la fractura de la pieza no son exactamente 45° (pueden ser diferentes), y que este 
ángulo depende del tipo de sección transversal. 
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máximo actúa en dichos planos, el material parece fallar debido a la acción de los esfuerzos 
normales13.  A medida que el esfuerzo normal aumenta, los átomos del material se van 
separando ligeramente, hasta que el esfuerzo vence las fuerzas de enlace y se produce 
rompimiento de enlaces entre átomos. 
Figura 4.22  Rotura de materiales dúctiles y frágiles bajo carga de tracción 
Algunas teorías de falla tienen en cuenta estos comportamientos y se basan en ellos.  Algunas 
teorías son adecuadas para materiales dúctiles, otras para materiales frágiles, mientras que otras 
no son adecuadas para ningún material. 
4.3.2 Esfuerzo equivalente 
Antes de proceder con el estudio de las teorías de falla, se discutirá también sobre el concepto de 
esfuerzo equivalente, útil en el manejo computacional de las diferentes teorías. 
Para diseñar un elemento cuyo punto crítico tenga un estado general de esfuerzo como el de la 
figura 4.23.a, es necesario aplicar una teoría de falla.  En algunos casos es conveniente encontrar 
un valor de esfuerzo, σe, denominado esfuerzo equivalente, el cual es función de los esfuerzos 
de la figura 4.23.a y que al ser aplicado a un punto de la manera mostrada en la figura 4.23.b 
produzca la falla si y sólo si el estado real de esfuerzos produce la falla del elemento (de acuerdo 
con la teoría de falla).  Es decir, al incrementar proporcionalmente todos los esfuerzos de la 
figura 4.23.a, el esfuerzo equivalente aumentará, y cuando se produzca la falla en el punto, el 
estado de esfuerzo equivalente producirá también la falla.  
13 La falla de un material frágil a compresión se debe a alguna combinación del esfuerzo normal de compresión y del esfuerzo 
cortante[1]. 
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(d) Fractura de un material frágil.  Los
esfuerzos normales serían los principales
causantes de la falla del material frágil
S S 
σ2 = σ3 = 0 
τ 
σ σ1 = S 
τmax = S/2 
2θ 2θ = 90°, entonces 
θ = 45°.
(a) Estado de esfuerzo y círculo de Mohr para un
punto sometido a tracción simple.  El esfuerzo
normal máximo actúa en la dirección axial
(b) Esfuerzos en planos inclinados 45° con
respecto a la dirección axial.  En éstos
ocurre el esfuerzo cortante máximo
(c) Fractura de un material dúctil.  Los
esfuerzos cortantes serían los principales
causantes de la falla del material dúctil
F 
~45° 
τmax τmax 45° 
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Figura 4.23  Concepto de esfuerzo equivalente 
4.4 TEORÍAS DE FALLA ESTÁTICA 
En esta sección se estudian algunas teorías de falla estática.  Algunas de ellas son utilizadas en la 
práctica, ya que representan satisfactoriamente algunos datos experimentales, mientras que otras 
se presentan sólo por interés histórico o pedagógico. 
4.4.1 a 4.4.3  Teorías de falla estática para materiales frágiles 
Para materiales frágiles se presentan la Teoría del Esfuerzo Principal Máximo (TEPM), la teoría 
de Coulomb-Mohr o teoría de la fricción interna y la Teoría de Mohr Modificada (TMM), siendo 
esta última la preferida para materiales frágiles no uniformes sometidos a carga estática. 
Cualquier teoría de falla puede plantearse con base en la falla por rotura (falla total) o en la falla 
por fluencia (deformación plástica o permanente); las teorías para materiales frágiles se 
plantearán considerando falla por rotura, ya que éstos no poseen puntos de fluencia, o al menos 
no están bien definidos. 
4.4.1 Teoría del esfuerzo principal máximo 
La Teoría del Esfuerzo Principal Máximo (TEPM), o teoría del esfuerzo normal máximo, fue 
expuesta por W.J.M. Rankine y data del año 1850 aproximadamente[2].  Sólo se presenta por 
interés histórico ya que no es adecuada para materiales frágiles ni dúctiles. 
(a) Estado “real” de esfuerzos (b) Estado de esfuerzo equivalente
)(σσ fe =
SsZX 
SsXZ 
SsZY 
SsYZ 
SsYX 
SsXY 
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SXX 
SZZ 
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Como sabemos que un punto sometido a un esfuerzo normal de tracción falla si el esfuerzo 
alcanza la resistencia a la tracción, cuando el estado real de esfuerzos falle, el esfuerzo 
equivalente será igual a Su o Sy, es decir, σe = Su, si la falla considerada es la rotura, o σe = Sy, si 
la falla considerada es la deformación plástica. 
Para encontrar el esfuerzo equivalente de acuerdo con una teoría de falla particular, basta tomar 
la expresión matemática de dicha teoría y despejar Su o Sy; la expresión al otro lado del igual será 
el esfuerzo equivalente.  Esto se aplicará más adelante. 
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Esta teoría establece que la falla suele ocurrir cuando uno de los tres esfuerzos principales, σ1, σ2 
o σ3, iguala la resistencia del material, que puede ser Su o Suc (o Sy o Syc), dependiendo de si el
esfuerzo normal considerado es de tracción o de compresión.  Por convención, tomamos σ1 ≥ σ2
≥ σ3; entonces, la TEPM puede expresarse como:
(4.4) 
Las ecuaciones 4.4 se aplican así: la primera cuando σ1 > 0 y la segunda cuando σ3 < 0.  Si estas 
dos condiciones se cumplen simultáneamente, de acuerdo con la teoría ocurriría la falla si al 
menos una de las desigualdades de la ecuación 4.4 es cierta. 
Estado de esfuerzo plano 
La ecuación 4.4 es válida para cualquier estado de esfuerzo; sin embargo, para comparar 
gráficamente las diferentes teorías, analizaremos primero el caso de esfuerzo plano. 
De acuerdo con lo estudiado en la sección 4.2.1 (ecuaciones 4.2), los esfuerzos principales 
diferentes de cero en un estado de esfuerzo biaxial son σA y σB; por lo tanto, la falla ocurriría si 
uno de estos dos alcanza la resistencia correspondiente.  Si utilizamos la convención σA ≥ σB, la 
falla ocurre si: 
(4.5) 
Sin la convención anterior tendríamos dos ecuaciones adicionales (intercambiando σA y σB en la 
ecuación 4.5).  Al tomar las igualdades en la ecuaciones 4.5, éstas corresponden a líneas rectas 
en un diagrama σA - σB, las cuales se muestran como líneas continuas en la figura 4.24.  Si no se 
tiene en cuenta la convención, la gráfica incluye las líneas a trazos de dicha figura.  Note que la 
línea diagonal, que tiene como ecuación σA = σB, divide el plano en dos semiplanos; las dos 
líneas continuas cumplen la inecuación σA ≥ σB (ya que están en el semiplano inferior-derecho), 
mientras que las dos líneas a trazos satisfacen σA ≤ σB (están en el semiplano superior-izquierdo). 
Si al analizar el estado de esfuerzo de un punto crítico, el punto en el diagrama σA-σB, dado por 
las coordenadas (σA, σB), está sobre el contorno del cuadrado de la figura 4.24 (o fuera de éste), 
el punto fallaría (punto 1, por ejemplo), ya que se cumpliría al menos una de las dos expresiones 
de la ecuación 4.5.  Por el contrario, si el punto (σA, σB) está en el interior del cuadrado, no 
ocurriría la falla (punto 2, por ejemplo). 
.     ó     31 ucu SS ≥−≥ σσ  
.     ó     ucBuA SS ≥−≥ σσ  
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Figura 4.24  Diagrama σA - σB de la teoría del esfuerzo principal máximo para un estado de 
esfuerzo plano 
Estado de esfuerzo triaxial 
Es práctica común al graficar las teorías de falla estática en el sistema de coordenadas σ1, σ2, σ3, 
hacer caso omiso de la convención σ1 ≥ σ2 ≥ σ3; por lo tanto, la ecuación 4.4, que representa la 
teoría del esfuerzo principal máximo, debe ampliarse, ya que cualquiera de los tres esfuerzos 
principales puede producir la falla.  La falla ocurriría si se cumple cualquiera de las siguientes 
ecuaciones: 
(4.6) 
La figura 4.25 muestra las superficies de falla en el diagrama σ1-σ2-σ3 de la teoría del esfuerzo 
principal máximo para el caso de esfuerzo triaxial.  Cada una de las expresiones de la ecuación 
4.6 está limitada por uno de los planos del cubo mostrado; por lo tanto, un punto crítico fallaría 
si sus esfuerzos principales corresponden a un punto en la superficie del cubo o fuera de éste.  
Un punto interior del cubo representaría una condición de no falla. 
.  ,  ,  ,  ,  , 332211 ucuucuucu SSSSSS ≥−≥≥−≥≥−≥ σσσσσσ  
σA 
σB 
Su
Su
–Suc
–Suc
Los puntos interiores 
representan estados 
de esfuerzo que no 
producen falla 
Los puntos sobre las 
líneas o exteriores 
representan estados 
de esfuerzo que 
producen la falla 
(1) 
(2)
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Figura 4.25  Diagrama σ1-σ2-σ3 de la teoría del esfuerzo principal máximo 
4.4.2 Teoría de Coulomb-Mohr o teoría de la fricción interna 
Antes de plantear esta teoría estudiemos la teoría de Mohr. 
Teoría de Mohr 
La figura 4.26 muestra tres círculos de Mohr.  El círculo de la izquierda representa un elemento 
que falla por compresión (ya que la magnitud del esfuerzo normal es igual a la resistencia a la 
compresión Suc), el círculo de la derecha representa la falla por tracción y el círculo con centro en 
el origen representa un elemento sometido a torsión en el momento de la falla. 
Figura 4.26  Círculos de Mohr para falla por compresión, tracción y torsión 
El área limitada por los círculos de compresión y de tracción y por las curvas ABC y FED 
representa la zona segura.  Este criterio de falla corresponde a la teoría de Mohr.  La figura 4.27 
muestra el diagrama σA - σB de la teoría de Mohr.  Puntos sobre las líneas o fuera del contorno 
son puntos de falla, mientras que puntos en el interior son puntos de no falla. 
σ1
σ2
σ3
Su
Su
Su
Suc Suc
Suc
σ 
τ 
Sus
Su–Suc
A 
B 
C 
D 
E 
F 
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Figura 4.27  Diagrama σA - σB de la teoría de Mohr para un estado de esfuerzo plano 
Si no se dispone de la prueba de torsión, las curvas ABC y FED se reemplazan por las líneas 
rectas (a trazos) AC y FD (figura 4.26); esta variante corresponde a la teoría de Coulomb-
Mohr o de la fricción interna[3].  
Teoría de Coulomb-Mohr o de la fricción interna para un estado de esfuerzo plano 
La teoría de Coulomb-Mohr o teoría de la fricción interna es una variante de la teoría de 
Mohr[3], aunque también puede verse como una modificación de la teoría del esfuerzo principal 
máximo[1].  Para el caso de esfuerzo plano, la teoría está representada por las líneas continuas de 
la figura 4.28.  Note que las curvas del segundo y cuatro cuadrantes de la figura 4.27 se han 
reemplazado por líneas rectas en la figura 4.28. 
Figura 4.28  Diagrama σA - σB de la teoría de Coulomb-Mohr para 
un estado de esfuerzo plano. Se muestra también la teoría del 
esfuerzo principal máximo  
σA 
σB 
Su
Su
–Suc
–Suc
Punto interior.  No se 
produce la falla 
Punto sobre el 
contorno.  Se 
produce la falla 
(3) (2) 
(1) 
Teoría de Mohr 
σA 
σB 
Su
Su
–Suc
–Suc
Punto interior.  No se 
produce la falla 
Punto sobre el 
contorno.  Se 
produce la falla 
(3) (2) 
(1) 
TEPM 
Teoría de Coulomb-Mohr 
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Figura 4.29  Diagrama σA - σB de la Teoría de Mohr Modificada (TMM) para un estado de 
esfuerzo plano.  Se muestra también la teoría del esfuerzo principal máximo y la de Coulomb-
Mohr.  Los círculos muestran la tendencia típica de los datos de ensayo de una fundición de 
hierro gris (los datos originales provienen de R. C. Grassi e I. Cornet.  Fracture of Gray Cast Iron 
Tubes under Biaxial Stresses.  J. App.  Mech., vol. 16, pág. 178, 1949) 
Las ecuaciones que representan la TMM pueden deducirse de la figura 4.29.  A cada una de las 
seis líneas del polígono le corresponde una ecuación; sin embargo, si se adopta la convención σA 
σA Su
Recuerde que la teoría se puede representar solamente por las líneas del semiplano inferior-
derecho, para el cual σA ≥ σB. 
En la figura 4.28 se muestra también el cuadrado (en líneas a trazos) que representa la teoría del 
esfuerzo principal máximo.  Hay diferencia entre las dos teorías en los cuadrantes 2 y 4.  Puede 
notarse además que la teoría de Coulomb-Mohr es más “conservadora”; por ejemplo, el punto (3) 
es un punto de no falla para la TEPM, mientras que la primera predeciría la falla e induciría a 
tomar medidas como, por ejemplo, aumentar las dimensiones de la pieza. 
4.4.3 Teoría de Mohr Modificada (TMM) 
Estado de esfuerzo plano 
La Teoría de Mohr Modificada (TMM) es la preferida para diseñar elementos frágiles no 
uniformes sometidos a esfuerzos estáticos, ya que es la que más se aproxima a datos 
experimentales obtenidos al someter piezas frágiles a esfuerzos combinados.  Para el caso de 
esfuerzo plano, esta teoría está representada por el polígono de líneas continuas de la figura 4.29 
(para un material frágil con Suc > Su). Se muestran también las líneas correspondientes a la TEPM 
y la teoría de Coulomb-Mohr. 
σB 
Su
–Suc
–Suc
Punto interior.  No se 
produce la falla 
Punto sobre el 
contorno.  Se 
produce la falla 
TEPM 
Teoría de Mohr modificada (TMM) 
Teoría de Coulomb-Mohr 
–Su
–Su
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≥ σB, sólo se requieren tres ecuaciones, correspondientes a las tres líneas del semiplano inferior-
derecho:
(4.7.a) 
(4.7.b) 
(4.7.c) 
Como la teoría de Mohr modificada es la preferida para materiales frágiles, podría pensarse en 
aplicar aquí el concepto de esfuerzo equivalente.  Este concepto se aplicará para el caso de 
esfuerzo triaxial; se propone al estudiante determinar el esfuerzo equivalente para cada condición 
dada en las ecuaciones 4.7, despejando Su de cada ecuación de falla. 
Estado de esfuerzo triaxial 
Para el estado de esfuerzo triaxial (o para cualquier estado de esfuerzo), la teoría de Mohr 
modificada está dada por[1]: 
(4.8.a) 
(4.8.b) 
(4.8.c) 
(4.8.d) 
Ecuaciones de diseño para la Teoría de Mohr Modificada (TMM) 
Las ecuaciones 4.7 y 4.8 representan la TMM para estados de esfuerzo plano y para estados de 
esfuerzo triaxial respectivamente.  Para diseñar elementos frágiles, es necesario utilizar un factor 
de seguridad de tal manera que el elemento no falle.  Los factores de seguridad para el diseño de 
elementos sometidos a cargas estáticas combinadas se escogen esencialmente de la misma 
manera que en el capítulo 3; en este capítulo se utilizan los datos de la primera fila de la tabla 
3.1, como base para la selección de factores de seguridad. 
La manera de introducir el factor de seguridad, N, en las ecuaciones 4.7 y 4.8, es reemplazar Su 
por Su/N y Suc por Suc/N cuantas veces sea necesario.  De acuerdo con esto, de las ecuaciones 4.7 
y 4.8 se obtiene que: 
Para un estado de esfuerzo plano: 
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(4.9.a) 
(4.9.b) 
(4.9.c) 
Para un estado de esfuerzo triaxial: 
(4.10.a) 
(4.10.b) 
(4.10.c) 
(4.10.d) 
EJEMPLO 4.3 
Después de analizar un elemento de hierro fundido gris ASTM 40 con Su = 293 MPa (valor 
típico) y Suc = 965 MPa (tabla A-3.4) se localizan dos puntos críticos cuyos estados de 
esfuerzo son los mostrados en la figura 4.30.  Grafique los puntos en un diagrama σA - σB y 
determine el factor de seguridad del elemento. 
Figura 4.30  Estados de esfuerzo de los puntos críticos de un elemento de hierro fundido 
gris ASTM 40 
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Solución: 
Como el hierro fundido gris es un material frágil (elongación menor a 5%), la mejor teoría 
de falla para este material es la de Mohr-modificada.  Los dos puntos críticos del elemento 
tienen estados de esfuerzo biaxial; es decir, se pueden aplicar tanto las ecuaciones generales 
(ecuaciones 4.10) como las ecuaciones particulares para estados de esfuerzo biaxial 
(ecuaciones 4.9).  El ejemplo se resolverá con las ecuaciones 4.9.  Se propone al estudiante 
hacer uso de las ecuaciones 4.10 para verificar que conducen al mismo resultado. 
Esfuerzos principales: 
Los esfuerzos principales de los puntos críticos se calculan con las ecuaciones 4.2. 
Para el punto A tenemos: 
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Para el punto B: 
MPa 24.10690
2
30
2
30 2
2
=+⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛+=Aσ
MPa 24.7690
2
30
2
30 2
2
−=+⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛−=Bσ  
.0=Cσ  
Factor de seguridad: 
El factor de seguridad del punto A se calcula con la ecuación 4.9.b, ya que σA = 61.22 MPa 
> 0 y σA < –σB = 431.22 MPa:
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Para el punto B, se utiliza la ecuación 4.9.a, ya que σA = 106.24 MPa > –σB = 76.24 MPa: 
.8.2
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    donde de     , ====
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u
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u
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S
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σ
σ  
El punto A es más crítico que B ya que tiene un factor de seguridad menor, que a propósito, 
parece ser demasiado pequeño.  Entonces, el factor de seguridad del elemento es N = 1.7. 
La figura 4.31 muestra el diagrama σA - σB con los lindes de la teoría de Mohr modificada y 
los puntos correspondientes a los puntos críticos A y B.  Observe que el punto A se 
encuentra en la zona con sombreado más oscuro, que corresponde a la condición de la 
ecuación 4.9.b: σA > 0 y σA < –σB.  El punto B se encuentra en la zona con sombreado 
medio, que corresponde a la condición σA ≥ –σB.  Note también que el punto A está en un 
linde (correspondiente a N = 1.7) más cercano al linde de falla que aquel del punto B, lo 
que indica que A es más crítico. 
Figura 4.31  Representación de los puntos críticos del elemento en el diagrama σA - σB 
4.4.4 a 4.4.6  Teorías de falla estática para materiales dúctiles 
A través de la historia se han planteado varias teorías para materiales dúctiles, tales como la 
teoría de la deformación normal máxima, la teoría de la energía de la deformación total, la teoría 
de la energía de distorsión y la teoría del esfuerzo cortante máximo.  En este texto se estudiarán 
tres teorías, las cuales son aplicadas en la práctica, ya que sus resultados concuerdan 
σA 
σB 
Su
Su
–Suc
–Suc
Teoría de Mohr Modificada (TMM) 
–Su
–Su
Su = 293 MPa 
Suc = 965 MPa A (61.22, –431.22) MPa  
B (106.24, –76.24) MPa 
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Corresponde a N = 1.7 
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(4.11) 
donde el subíndice “p” se refiere a la probeta sometida a tracción. 
Recuerde que en una probeta sometida a tracción, el esfuerzo cortante máximo es igual a la 
mitad del esfuerzo normal máximo (figura 4.32); es decir, τmaxp = σ1p /2; entonces, cuando σ1p = 
Sy ,  τmaxp = Sy /2. 
Figura 4.32  El máximo esfuerzo cortante en una probeta sometida a 
tracción es igual a la mitad del esfuerzo principal máximo 
,condición  la a ecorrespond  de valor el donde     , 1 ypmaxpmaxpmax S=≥ στττ
Sp Sp
σ2p = σ3p = 0 
τ 
σ σ1p = Sp 
τmaxp = Sp /2 
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relativamente bien con datos experimentales: la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo 
(TECM), la teoría de la energía de distorsión (von Mises-Hencky) y la Teoría del Esfuerzo 
Cortante Octaédrico (TECO); estas dos últimas coinciden en sus resultados y son preferidas ya 
que concuerdan más de cerca con los datos experimentales. 
Note que las teorías TECO y TECM están basadas en esfuerzos cortantes, ya que la falla de los 
materiales dúctiles tiende a ocurrir por la acción de éstos.  Como al hablar de falla de un 
elemento dúctil puede pensarse en la rotura o en la fluencia, las teorías que se estudiarán a 
continuación pueden aplicarse, si se quiere, a cualquiera de estas dos fallas; sin embargo, para su 
presentación se escogerá la resistencia de fluencia, ya que es el criterio de diseño preferido para 
materiales dúctiles[1]. 
4.4.4 Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) 
La Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) fue propuesta por primera vez por Coulomb y 
después fue descrita por Tresca en 1864[1].  A veces se usa el nombre Tresca para referirse a esta 
teoría. 
La teoría del esfuerzo cortante máximo establece que la falla suele ocurrir cuando el esfuerzo 
cortante máximo del cuerpo, τmax, excede el valor del esfuerzo cortante máximo en una probeta 
de ensayo sometida a tracción, cuando el esfuerzo normal máximo es igual a la resistencia Sy (o 
Su).  En forma de ecuación, esta teoría se puede expresar como: 
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De acuerdo con esto, la ecuación 4.11 puede expresarse como: 
(4.12) 
y como τmax = (σ1 – σ3)/2 (ecuación 4.3), entonces: 
(4.13) 
Esta es la forma preferida de la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM).  Puede aplicarse 
para cualquier tipo de estado de esfuerzo de un material dúctil. 
El concepto de esfuerzo equivalente (sección 4.3.2), σe, puede aplicarse a la ecuación 4.13.  
Como el término σ1 – σ3 está igualado a la resistencia de fluencia, se tiene que el esfuerzo 
equivalente de acuerdo con la TECM está dado por: 
(4.14) 
Estado de esfuerzo plano 
Para un estado de esfuerzo plano, la ecuación 4.13 está representada por el polígono de la figura 
4.33 (observe la similitud con la teoría de Coulomb-Mohr; figura 4.28).  Los puntos interiores 
indican condiciones de no falla y los puntos sobre el contorno o exteriores indican condiciones 
de falla.  Recuerde que si se adopta la convención σA ≥ σB, la TECM está representada sólo por 
las tres líneas continuas, las cuales se encuentran en el semiplano donde esta condición se 
cumple. 
Figura 4.33  Diagrama σA - σB de la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) para 
un estado de esfuerzo plano 
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Figura 4.34  Círculos de Mohr para estados de esfuerzo plano 
Segundo caso 
Si σA ≤ 0 y σB ≤ 0 (figura 4.34.b), tercer cuadrante de la figura 4.33, tenemos que σ1 = σC = 0 y 
σ3 = σB.  La ecuación 4.13 puede expresarse como –σB = Sy, que corresponde a una línea 
horizontal cuya coordenada σB es igual a –Sy.  Bajo la convención σA ≥ σB, la línea resultante es 
la DC de la figura 4.33. 
Tercer caso 
Si σA ≥ 0 y σB ≤ 0 (figura 4.34.c), cuarto cuadrante de la figura 4.33, σ1 = σA y σ3 = σB.  La 
ecuación 4.13 puede expresarse como σA – σB = Sy, que, bajo la convención σA ≥ σB, es la línea 
BC de la figura 4.33. 
Con este análisis queda demostrada la parte de la figura 4.33 en la cual σA ≥ σB. 
Un caso especial de estado de esfuerzo plano es el producido por una carga de torsión; es 
interesante saber qué predice la TECM para el caso de torsión.  ¡Veamos! 
En la figura 4.13 se mostró el estado de esfuerzo y los círculos de Mohr de un punto crítico de 
una pieza sometida a torsión.  De acuerdo con la figura 4.13.c σ1 = Ss y σ3 = –Ss; usando la 
ecuación 4.13 tenemos que σ1 – σ3 = Ss – (–Ss) = 2Ss = Sy; es decir, de acuerdo con la TECM la 
falla en torsión ocurre cuando  Ss = 0.5Sy. 
De acuerdo con lo estudiado en el capítulo 3, un elemento sometido a torsión falla si el máximo 
esfuerzo cortante, Ss, es igual a la resistencia del material a la torsión, es decir, Ss = Sys. 
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Las tres líneas continuas del polígono de la figura 4.33 se obtienen del análisis que se hace a 
continuación, en el cual deben relacionarse los esfuerzos principales σ1 y σ3 (que están en la   
ecuación 4.13) con los esfuerzos principales σA y σB (que son los ejes del diagrama).  Se adopta 
la convención σA ≥ σB, aunque un análisis similar puede hacerse para σA ≤ σB. 
Primer caso 
Si σA ≥ 0 y σB ≥ 0 (figura 4.34.a), que corresponde al primer cuadrante de la figura 4.33, σ1 = σA 
y σ3 = σC = 0.  De la ecuación 4.13 se obtiene que σA = Sy.  Esta ecuación corresponde a una 
línea vertical (que se extiende indefinidamente) cuya coordenada σA es igual a Sy.  Si 
adicionalmente usamos la convención σA ≥ σB, la línea resultante es la AB de la figura 4.33. 
σ 
(a) σA ≥ 0 y σB ≥ 0 (b) σA ≤ 0 y σB ≤ 0 (c) σA ≥ 0 y σB ≤ 0
τmax 
σA σB σC
τ 
τmax 
τ 
σC σ σB σA 
τmax 
τ 
σA σ σB σC
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Si la teoría del esfuerzo cortante máximo fuera correcta en su predicción, ambas ecuaciones (Ss = 
Sys y Ss = 0.5Sy) serían válidas; por lo tanto, la TECM indica que la relación entre la resistencia a 
la torsión y aquella a la tracción está dada por: 
Sys = 0.5Sy     (según la TECM). (4.15) 
Los datos de resistencia de los aceros indican que la relación Sys/Sy varía aproximadamente entre 
0.5 y 0.6, rango en el cual se encuentra el valor de 0.5, que es el que predice la TECM. 
Estudiemos ahora otro caso particular de estado de esfuerzo plano.  Cuando se diseñan 
elementos de máquinas, es muy común que sus puntos críticos tengan estados de esfuerzo plano 
con uno de sus esfuerzos normales igual a cero (figura 4.35.a). 
Figura 4.35  Estados de esfuerzo con un esfuerzo cortante y un solo esfuerzo normal y sus 
círculos de Mohr correspondientes.  Note que σA ≥ 0 y σB ≤ 0, independientemente de los 
sentidos de los esfuerzos normal y cortante 
Note de la figura 4.35.b que siempre σA ≥ 0 y σB ≤ 0; como σC = 0, σ1 = σA y σ3 = σB.  Entonces, 
la ecuación 4.13 puede expresarse como: 
(4.16) 
Reemplazando σA y σB por las ecuaciones 4.2.a y 4.2.b, respectivamente, y observando que es 
indiferente si S es SXX o SYY, tenemos que: 
(4.17) 
Los términos S/2 se cancelan, entonces: 
(4.18) 
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(4.19) 
Finalmente, teniendo en cuenta que la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) predice 
que             Sys = 0.5 Sy (ecuación 4.15) se obtiene: 
(4.20) 
La ecuación 4.20 es una forma de la TECM, válida cuando se tiene un estado de esfuerzo con 
un esfuerzo cortante y un solo esfuerzo normal, como los de la figura 4.35.a. 
Estado de esfuerzo triaxial 
Al aplicar la ecuación 4.13 al caso de esfuerzo triaxial se obtiene el cilindro hexagonal de la 
figura 4.36, cuyo eje forma ángulos iguales con respecto a los tres ejes coordenados; es decir, el 
eje del cilindro es el lugar geométrico de todos los puntos cuyos estados de esfuerzo son aquellos 
en que los tres esfuerzos principales son iguales.  Se aclara que el diagrama, tal como está 
construido, es válido si los esfuerzos principales no tienen ningún orden preestablecido. 
La superficie del cilindro hexagonal representa la falla.  Aunque la gráfica no lo muestra, el 
cilindro se extiende hacia el infinito, tanto para valores negativos de los esfuerzos principales 
como para valores positivos, lo cual indica que, de acuerdo con la teoría, no importa qué tan 
grandes sean los esfuerzos principales en tracción y compresión, la falla no ocurriría si el punto 
cae dentro del cilindro. 
Suponga que usted introduce un cuerpo dentro de un tanque lleno de líquido a presión.  La 
presión del fluido genera esfuerzos iguales en todas las direcciones (figura 4.37), y el estado de 
esfuerzo es tal que el círculo de Mohr tiene radio nulo, al igual que el esfuerzo cortante máximo, 
tal como se muestra en la figura 4.37.  Al aumentar la presión del líquido los esfuerzos normales 
aumentan, pero el esfuerzo cortante sigue siendo nulo.  De acuerdo con la TECM, la falla nunca 
ocurrirá ya que no hay esfuerzo cortante en el material.  El estado de esfuerzo mostrado en la 
figura 4.37 está representado por un punto que pertenece al eje del cilindro de la figura 4.36, lo 
cual indica que no ocurrirá la falla. 
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Elevando ambos términos al cuadrado, pasando Sy
2 a dividir a cada término de la izquierda y 
eliminando el 22 como factor, se obtiene: 
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Figura 4.36  Diagrama σ1 - σ2 - σ3 de la teoría del esfuerzo cortante máximo para estados de 
esfuerzo triaxial 
Figura 4.37  (a) Estado de esfuerzo con σ1 = σ2 = σ3 = σ, donde σ es 
de compresión.  (b) Círculo de Mohr (de radio nulo y centro en σ) 
El ejemplo anterior puede servirnos para entender el concepto de las componentes 
hidrostáticas.  Suponga que se descomponen los esfuerzos principales así: 
111 "' σσσ +=  
222 "' σσσ +=  (4.21) 
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(4.22) 
Si el estado de esfuerzo es similar a los de la figura 4.35.a, también puede utilizarse: 
(4.23) 
4.4.5 Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) 
La Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) es utilizada en la práctica para el diseño de 
materiales dúctiles y concuerda mejor con los datos experimentales que la TECM.  Como se dijo 
antes de la sección 4.4.4, sus resultados coinciden con la teoría de la energía de distorsión, la 
cual se estudia en la sección 4.4.6. 
Antes de plantear el enunciado de la TECO, es conveniente estudiar el concepto de esfuerzo 
cortante octaédrico.  El plano que forma ángulos iguales con los tres planos principales (donde 
actúan los esfuerzos principales) se denomina plano del octaedro, tal como se muestra en la 
figura 4.38.  En dicho plano actúa, en general, un esfuerzo normal octaédrico, σo, y un esfuerzo 
cortante octaédrico, τo. 
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donde σ "1 =σ "2 =σ "3 ; estos esfuerzos reciben el nombre de componentes hidrostáticas, ya que 
son iguales como ocurre en el ejemplo del elemento sumergido en un líquido.  No importa qué 
tan grandes sean las componentes hidrostáticas, ya que al restar dos esfuerzos principales (para 
obtener un esfuerzo cortante máximo) las componentes hidrostáticas se anulan.  Note que el 
efecto de las componentes hidrostáticas es desplazar el círculo de Mohr, pero no incide en el 
radio de éste.  Las componentes σ '1 , σ '2 y σ '3 sí inciden en los valores de los esfuerzos 
cortantes. 
Ecuaciones de diseño para la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) 
La Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) puede ser aplicada a materiales dúctiles y está 
representada por las ecuaciones 4.13, 4.14 y 4.20.  Las dos primeras son válidas para cualquier 
estado de esfuerzo, y la tercera es válida para el caso particular estudiado. 
Como se dijo en la sección 4.4.3, en el diseño es necesario utilizar un factor de seguridad, N, con 
el fin de evitar la falla.  La manera de introducir el factor de seguridad en las ecuaciones 4.13, 
4.14 y 4.20 es reemplazar Sy por Sy /N y Sys por Sys /N cuantas veces sea necesario.  De acuerdo 
con esto, de las ecuaciones mencionadas se obtiene: 
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Figura 4.38  Esfuerzos octaédricos.  Actúan en un plano que forma ángulos iguales con los 
planos principales 
Para determinar el esfuerzo cortante octaédrico en función de los esfuerzos principales, basta con 
aplicar las ecuaciones de equilibro (suma de fuerzas).  Se puede demostrar que: 
(4.24) 
Para tracción simple, el estado de esfuerzo es uniaxial y σ2 = σ3 = 0; entonces, de la ecuación 
4.24: 
(4.25) 
donde el subíndice “p” se refiere a una probeta sometida a tracción. 
Con esto podemos enunciar la teoría.  La teoría del esfuerzo cortante octaédrico establece que la 
falla suele ocurrir cuando el esfuerzo cortante octaédrico del cuerpo, τo, excede el valor del 
esfuerzo cortante octaédrico en una probeta de ensayo sometida a tracción, cuando el esfuerzo 
normal máximo es igual a la resistencia, Sy.
14  En forma de ecuación, la teoría se puede expresar 
así: 
(4.26) 
De acuerdo con la ecuación 4.25, cuando σ1p = Sy, τop = yS)3/2( ; entonces, de la ecuación 4.26: 
(4.27) 
14 Note la similitud del enunciado con el de la TECM. 
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o, reemplazando la ecuación 4.24 en la 4.27 y reordenando: 
(4.28) 
Esta es la forma preferida de la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO); puede 
aplicarse a cualquier punto (con cualquier tipo de estado de esfuerzo) de un material dúctil. 
Podemos aplicar el concepto de esfuerzo equivalente, σe, a esta teoría.  El término que está 
igualado a Sy en la ecuación 4.28 es el esfuerzo equivalente de acuerdo con la TECO: 
(4.29) 
A este esfuerzo se le conoce normalmente como esfuerzo equivalente de von Mises (después de 
estudiar la sección 4.4.6, el estudiante sabrá por qué se le llama de esta manera). 
Estado de esfuerzo plano 
Las ecuaciones 4.28 y 4.29 pueden aplicarse al caso especial de esfuerzo plano.  Como estas 
ecuaciones son simétricas con respecto a los tres esfuerzos principales, no interesan las 
equivalencias entre σ1, σ2 y σ3 y σA, σB y σC; entonces: 
(4.30) 
Como σC = 0: 
(4.31) 
y utilizando las ecuaciones 4.2.a y 4.2.b, se obtiene a σe en función de los esfuerzos calculados 
con las cargas en el elemento: 
(4.32) 
La gráfica de la ecuación 4.31 es la elipse mostrada en la figura 4.39.  Se muestra también el 
polígono de la TECM (observe la cercanía de ambos contornos).  Los puntos interiores indican 
condiciones de no falla, y los puntos sobre la elipse o exteriores indican condiciones de falla.  Si 
se adopta la convención σA ≥ σB, la TECO está representada sólo por la parte de la elipse que se 
encuentra en el semiplano inferior-derecho (por debajo de la línea σA = σB). 
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Figura 4.39  Diagrama σA - σB de la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico 
(TECO) para un estado de esfuerzo plano.  Se muestra también el polígono de la 
TECM 
Analicemos nuevamente el caso de estado de esfuerzo plano producido por una carga de torsión, 
¿qué predice la TECO para el caso de torsión? 
La ecuación 4.32 puede usarse para este caso.  Sabiendo que SXX = SYY = 0 (figura 4.40), tenemos 
que: 
.3 2 ys SS =  (4.33) 
Entonces: 
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Figura 4.40  Estado de esfuerzo y círculos de Mohr de un punto de un elemento sometido a 
torsión  
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Sys = 0.577Sy     (según la TECO). (4.35) 
Como se dijo antes, los datos de resistencia de los aceros indican una relación entre 0.5 y 0.6, 
rango en el cual se encuentra el valor de 0.577.  De acuerdo con datos experimentales, este valor 
parece ser un poco más confiable que el valor de 0.5 de la TECM. 
Analicemos nuevamente el caso particular estudiado en la sección 4.4.4, en el cual el estado de 
esfuerzo es biaxial con uno de sus esfuerzos normales igual a cero (figura 4.41), pero ahora 
usando la TECO. 
Figura 4.41  Estados de esfuerzo con un esfuerzo cortante y un solo esfuerzo normal 
Al usar la ecuación 4.32 para este estado de esfuerzo, y teniendo en cuenta que para dicha 
ecuación es indiferente si S es SXX o SYY, se obtiene: 
(4.36) 
Elevando ambos términos al cuadrado y pasando Sy
2 a dividir cada término de la izquierda, 
queda: 
(4.37) 
Introduciendo el 3 al paréntesis, como 2)3( , y pasándolo a dividir al denominador, obtenemos: 
(4.38) 
Finalmente, teniendo en cuenta que la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) predice 
que         Sys = S y / 3 = 0.577 Sy, se obtiene: 
(4.39) 
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Se sabe que la falla por torsión ocurre si Ss = Sys ó, de acuerdo con la ecuación 4.34, si Ss = 
0.577Sy.  Entonces, de acuerdo con la TECO, la relación entre la resistencia a la torsión y la 
resistencia a la tracción está dada por 
166 
La ecuación 4.39 es una forma de la TECO válida cuando se tiene un estado de esfuerzo en un 
material dúctil, con un esfuerzo cortante y un solo esfuerzo normal, como los de la figura 
4.41.  Note que esta ecuación es igual a la 4.20, de la TECM, excepto por la relación entre la 
resistencia de fluencia en torsión y la resistencia de fluencia en tracción. 
Estado de esfuerzo triaxial 
Al usar la ecuación 4.28 de la TECO en el caso de esfuerzo triaxial, se obtiene el cilindro de 
sección circular de la figura 4.42 (la curva intersección del cilindro de sección circular en cada 
plano es una elipse).  Al igual que para la TECM, el eje del cilindro forma ángulos iguales con 
respecto a los tres ejes coordenados; es decir, un punto del eje representa un estado de esfuerzo 
donde los tres esfuerzos principales son iguales.  No hay restricción en el orden de los esfuerzos 
principales para el trazado de la figura. 
Figura 4.42  Diagrama σ1 - σ2 - σ3 de la teoría del esfuerzo cortante octaédrico para estados de 
esfuerzo triaxial 
Los puntos de la superficie del cilindro representan la falla.  Similarmente a lo que ocurre con el 
cilindro hexagonal de la TECM, el cilindro de la TECO se extiende hacia el infinito tanto para 
valores negativos de los esfuerzos principales como para valores positivos. 
En la TECO también es aplicable el concepto de las componentes hidrostáticas (ecuaciones 
4.21); así, sin importar qué tan grandes son las componentes hidrostáticas σ "1 =σ "2 =σ "3 , la falla 
está determinada por el valor de las otras componentes de los esfuerzos principales σ '1 , σ '2 y σ '3
. 
σ3
σ1
σ2
Sy
–Sy 
Sy 
–Sy
Eje del cilindro circular 
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(4.40) 
Si el estado de esfuerzo es plano, puede utilizarse también: 
(4.41) 
(4.42) 
Si el estado de esfuerzo es similar a los de la figura 4.41, también puede usarse: 
(4.43) 
4.4.6 Teoría de la energía de distorsión (teoría de von Mises-Hencky) 
Como se dijo anteriormente, los resultados de la teoría de la energía de distorsión coinciden con 
los de la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO).  Los resultados de estas teorías son 
los preferidos en el diseño de materiales dúctiles ya que concuerdan mejor con los datos 
experimentales.  A la teoría de la energía de distorsión se le conoce también como teoría de von 
Mises-Hencky15. 
Como se ha dicho, el deslizamiento de los átomos dentro de la estructura de un material dúctil se 
debe a los esfuerzos cortantes, los cuales van acompañados de una distorsión en la forma del 
elemento (recuerde que mientras que los esfuerzos normales alargan o acortan un elemento, los 
cortantes lo deforman angularmente, es decir, lo distorsionan).  Para deformar una pieza es 
necesario efectuar un trabajo, el cual se almacena en ésta en forma de energía; la energía 
15 Las ecuaciones de la teoría de la energía de distorsión han sido obtenidas por cinco procedimientos distintos[4, citado en 1], por 
ejemplo, Eichinger (en 1926) y Nadai (en 1937) obtuvieron independientemente dichas ecuaciones a través de los esfuerzos 
octaédricos.  El método de energía de distorsión fue propuesto inicialmente por James Clerk Maxwell[5, citado en 1] en 1856, y 
después se le hicieron algunas contribuciones: en 1904 por Hueber, en 1913 por von Mises y  en 1925 por Hencky.  Actualmente 
se le da crédito a von Mises y a Hencky, aunque en ocasiones sólo a von Mises.[1]
.)()()(
2
1 2
32
2
31
2
21 N
S y
e =−+−+−= σσσσσσσ  
ó     ,22
N
S y
BABAe =−+= σσσσσ  
.3 222
N
S
SSSSS ysYYXXYYXXe =+−+=σ  
.577.0  donde     ,
1
222
yys
ys
s
y
SS
NS
S
S
S
=⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛=⎟
⎟
⎠
⎞
⎜
⎜
⎝
⎛
+⎟
⎟
⎠
⎞
⎜
⎜
⎝
⎛
Diseño de Elementos de Máquinas
Ecuaciones de diseño para la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) 
La Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) puede ser utilizada para materiales dúctiles 
y está representada por las ecuaciones 4.28, 4.29, 4.31, 4.32 y 4.39.  Las dos primeras son 
válidas para cualquier estado de esfuerzo, la tercera y la cuarta para un estado de esfuerzo plano 
y la quinta es válida para el caso particular estudiado. 
Para el diseño de elementos con esta teoría se introduce un factor de seguridad en estas 
ecuaciones, reemplazando Sy por Sy /N y Sys por Sys /N cuantas veces sea necesario, se obtiene: 
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almacenada debido a la distorsión de una pieza está relacionada con la magnitud del esfuerzo 
cortante presente.  
Antes de enunciar la teoría, es conveniente analizar los aspectos concernientes a la energía de 
deformación. 
Energía total de deformación 
Cuando se deforma una pieza se efectúa trabajo, almacenándose energía en ésta.  La energía 
total de deformación, U, en un volumen unitario está dada por al área bajo la curva esfuerzo-
deformación hasta el punto correspondiente al esfuerzo aplicado, tal como se muestra en la 
figura 4.43, para el caso de esfuerzo uniaxial. 
Teniendo en cuenta que la curva esfuerzo-deformación 
es prácticamente recta hasta el límite de fluencia (lo 
que generalmente sucede en materiales dúctiles), la 
energía total por deformación, U, en un volumen 
unitario para el caso de esfuerzo uniaxial es igual al 
área del triángulo sombreado en la figura 4.43, es decir: 
. 
2
1 εσ=U (4.44) 
Si aplicamos la ecuación anterior para un caso de 
esfuerzo triaxial, la energía total por deformación 
estaría dada por la suma de las energías 
correspondientes a cada esfuerzo principal: 
),(
2
1
332211 εσεσεσ ++=U  (4.45) 
donde σ1, σ2 y σ3 son los esfuerzos principales y ε1, ε2 y ε3 son las deformaciones principales.  
Para eliminar estas tres últimas variables, usamos las ecuaciones siguientes de la teoría de la 
elasticidad, las cuales indican que la deformación en una dirección depende no sólo del esfuerzo 
en esa dirección sino también de los esfuerzos en otras direcciones: 
)(
1
3211 νσνσσε −−= E
 (4.46) 
)(
1
3122 νσνσσε −−= E
 (4.47) 
),(
1
2133 νσνσσε −−= E
 (4.48) 
donde ν es la relación de Poisson y E es el módulo de elasticidad.  Al reemplazar las ecuaciones 
4.46 a 4.48 en la 4.45, se obtiene: 
σ 
σ 
E 
U 
ε ε 
Figura 4.43  Energía de 
deformación U almacenada en 
un volumen unitario de cuerpo, 
debido a la aplicación de un 
esfuerzo normal 
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En general, un elemento experimenta un cambio de volumen y una distorsión cuando es 
sometido a esfuerzos.  La energía total de deformación, dada por la ecuación 4.49, puede 
dividirse en dos componentes: una energía debida al cambio de volumen y otra debida a la 
distorsión.  La teoría de la energía de distorsión tiene que ver con la segunda componente: 
cuando la energía de distorsión en un punto alcanza cierto valor crítico ocurre la falla; esto se 
ampliará más adelante. 
La figura 4.44 muestra un elemento cúbico sometido a diferentes tipos de esfuerzo triaxial.  
Cuando se somete a un estado de esfuerzo de tracción (o compresión) hidrostática, es decir, 
cuando los esfuerzos principales son iguales: σ1 = σ2 = σ3 = σh (figura 4.44.b), ocurre un cambio 
de volumen sin distorsión o cambio de forma.  Cuando se somete a esfuerzos σ1d, σ2d y σ3d, tal 
que σ1d + σ2d + σ3d = 0, ocurre un cambio de forma (distorsión) sin cambio de volumen (figura 
4.44.c).  Cuando se somete a un estado de esfuerzo triaxial cualquiera, puede ocurrir cambio de 
volumen y de forma (figura 4.44.d).  Finalmente, cada esfuerzo principal de un elemento puede 
descomponerse en una componente hidrostática, σh, y una componente de distorsión, σid (donde i 
es 1, 2 ó 3).  Determinemos a σh en función de los esfuerzos principales: 
),(3)()()( 321321321 dddhdhdhdh σσσσσσσσσσσσσ +++=+++++=++  (4.50) 
entonces, como σ1d + σ2d + σ3d = 0: 
,3321 hσσσσ =++  (4.51) 
de donde 
.
3
321 σσσσ
++
=h  (4.52) 
 
Figura 4.44  Esfuerzos hidrostáticos y de distorsión 
σh
σh
σh
(a) Elemento
sin esforzar
σ3d
σ2d
σ1d
σ3 = 
σh + σ3d 
σ2 = σh + σ2d 
σ1 = 
σh + σ1d 
(c) Si se cumple que σ1d +
σ2d + σ3d = 0, hay distorsión
sin cambio de volumen
(d) Elemento bajo esfuerzo
triaxial.  Hay cambio de volumen
y de forma (distorsión)
(b) Elemento bajo tracción
hidrostática.  Hay cambio
de volumen sin distorsión
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Como se dijo, la energía total de deformación, U, puede dividirse en una componente por carga 
hidrostática, Uh, y otra por distorsión, Ud: 
.dh UUU +=  (4.53) 
La energía por carga hidrostática se puede expresar utilizando la ecuación 4.49, reemplazando 
los esfuerzos principales por las componentes hidrostáticas: 
[ ] [ ] [ ].21
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1 222222 ν
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EEE
U hhhhhhhhhhhhh (4.54) 
Reemplazando la ecuación 4.52 en la anterior se obtiene: 
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Resolviendo el cuadrado: 
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Despejando la energía de distorsión de la ecuación 4.53 y reemplazando las expresiones de las 
ecuaciones 4.49 y 4.56 se obtiene: 
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de donde se llega a: 
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La anterior expresión da la energía de distorsión almacenada en un elemento de volumen 
unitario, para cualquier estado de esfuerzo.  Si aplicamos la ecuación 4.58 al caso de una probeta 
sometida a tracción simple, en el cual σ1p = Sp, σ2p = σ3p = 0 (ver, por ejemplo, la figura 4.32), 
donde el subíndice “p” se refiere a la probeta sometida a tracción, obtenemos: 
.
3
1 2
1pdp E
U σν+=  (4.59) 
En el momento en que la probeta falla, el esfuerzo máximo es igual a la resistencia de fluencia 
del material, σ1p = Sy.  Entonces, la energía de distorsión en una probeta sometida a tracción en el 
momento de la falla es: 
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Con esto podemos enunciar la teoría.  La teoría de la energía de distorsión o de von Mises-
Hencky establece que la falla suele ocurrir cuando la energía de distorsión por unidad de 
volumen de un cuerpo, Ud, excede el valor de la energía de distorsión por unidad de volumen en 
una probeta de ensayo sometida a tracción en el momento de la falla.  En forma de ecuación, la 
teoría se puede expresar así: 
(4.61) 
Entonces, para desarrollar esta ecuación se igualan las ecuaciones 4.58 y 4.60. 
El estudiante puede igualar estas dos ecuaciones y llegará a las que se obtienen con la teoría del 
esfuerzo cortante octaédrico.  Las ecuaciones que resultan de la TECO, al igual que las 
gráficas (figuras 4.39 y 4.42), son exactamente las mismas que resultan con esta teoría.  Al 
igual que para la TECO y la TECM, el concepto de componentes hidrostáticas también se aplica 
aquí.  A continuación se repiten las ecuaciones de diseño de la TECO. 
Ecuaciones de diseño para la teoría de la energía de la distorsión o de von Mises-Hencky 
Esta teoría es la preferida para materiales dúctiles.  Las ecuaciones de diseño llevan el factor de 
seguridad: 
(4.40R) 
A este esfuerzo equivalente se le conoce normalmente como esfuerzo equivalente de von Mises 
o esfuerzo de von Mises.
Para un estado de esfuerzo plano, puede utilizarse también: 
(4.41R) 
(4.42R) 
Para un estado de esfuerzo biaxial con uno de sus esfuerzos normales igual a cero (figura 
4.41), también puede usarse: 
(4.43R) 
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Note que 
Sys = 0.577Sy     (según la teoría de von Mises-Hencky). (4.35
R)
4.4.7 Consideraciones sobre las teorías de falla estática 
Ecuación de diseño 
De un análisis de las ecuaciones 4.10.a, 4.22, 4.40, 4.41 y 4.42, se podría concluir que, para 
cualquier teoría de falla, basta encontrar el esfuerzo equivalente e igualarlo al esfuerzo de diseño 
(relación entre la resistencia y el factor de seguridad).  Es decir, la ecuación de diseño para 
esfuerzos combinados estáticos se puede reducir a: 
(4.62) 
donde σe se calcula con la ecuación dada para cada teoría.  Adicionalmente, puede utilizarse la 
ecuación 4.23 ó la 4.43 para el diseño de materiales dúctiles cuyos puntos críticos tengan estados 
de esfuerzo biaxial con un esfuerzo cortante y un solo esfuerzo normal. 
Uso de las teorías de falla 
Las teorías de falla estudiadas en este capítulo suponen que los materiales son homogéneos e 
isotrópicos; es decir, que están libres de defectos como inclusiones, vacíos y microgrietas.  Sin 
embargo, se puede decir que todos los materiales tienen microgrietas y otros defectos demasiado 
pequeños como para verse a simple vista; por lo tanto, distan mucho de ser homogéneos e 
isotrópicos.  Las teorías de falla son generalmente adecuadas, ya que los ensayos se realizan con 
materiales reales (con defectos microscópicos), siempre y cuando los materiales sean 
macroscópicamente homogéneos e isotrópicos. 
Cuando además de micro-defectos, los materiales tengan grietas macroscópicas, debe aplicarse 
la teoría de la mecánica de fractura16, ya que el comportamiento de éstos difiere del que 
predicen las teorías de falla.  Una grieta en un material puede generar esfuerzos supremamente 
grandes que pueden producir la falla, dependiendo de las características de la grieta y de su 
orientación relativa a la dirección de la carga.  Han ocurrido muchas fallas catastróficas y súbitas 
en materiales dúctiles sometidos a esfuerzos nominales pequeños, como por ejemplo en barcos 
cisterna y buques de guerra construidos durante la segunda guerra mundial; doce de estas fallas 
ocurrieron inmediatamente después de haber puesto a flote estas naves.[1]  Estos tipos de falla, de 
tipo súbito y “frágil”, pueden ser producidos por macrogrietas (las cuales se estudian en la 
mecánica de fractura).  En la actualidad, aparatos importantes deberían revisarse mediante rayos 
X, ultrasonido u otros métodos no destructivos, con el fin de detectar macrogrietas, que 
dependiendo de sus características y orientación puedan producir falla súbita. 
16 Norton[1] describe brevemente esta teoría (páginas 195-203), y da una bibliografía para este tema (página 219). 
,   ó   
N
S
N
S
u
e
y
e == σσ  
Libardo Vicente Vanegas Useche
173 
Los materiales compuestos tienen un uso creciente, especialmente en aplicaciones donde se 
requieren grandes relaciones resistencia - peso.  Como estos materiales no suelen ser 
homogéneos ni isotrópicos, requieren teorías de falla diferentes a las estudiadas aquí.  
EJEMPLO 4.4 
Calcular el factor de seguridad del elemento en forma de “L” del ejemplo 4.2, si: 
(a) es de acero aleado SAE 5160 templado y revenido a 700 °F, y
(b) es de fundición de hierro gris ASTM 30
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Otros factores como la temperatura, la humedad y los concentradores de esfuerzo afectan el 
desempeño del material.  En general, las resistencias de los materiales tienden a ser menores a 
“altas” temperaturas, y las “bajas” temperaturas tienden a fragilizar los materiales.  El diseñador 
debe conocer muy bien las propiedades de los materiales a utilizar, especialmente cuando las 
condiciones de uso sean diferentes a las condiciones bajo las cuales se efectúan los ensayos. 
Finalmente, acerca de los esfuerzos hidrostáticos, Norton[1] dice que muchos experimentos han 
demostrado que los materiales se pueden esforzar hidrostáticamente sin falla a niveles mucho 
más allá de su resistencia máxima a compresión, ya que esto sólo consigue reducir el volumen de 
la probeta sin modificar su forma.  Norton[1] presenta algunos ejemplos en los cuales vidrio, 
rocas y hielo fueron sometidos a compresión o tracción hidrostática y aguantaron sin falla 
niveles de esfuerzo mucho mayores que aquellos que producen la falla en compresión o en 
tracción simple.  Aunque las teorías estudiadas para materiales dúctiles suponen que los 
esfuerzos hidrostáticos no producen falla, es importante aclarar que estas teorías pueden no ser 
válidas para algunas condiciones extremas, por ejemplo, si las componentes hidrostáticas son 
muy grandes.  Siempre que sea posible y que las condiciones lo justifiquen, es recomendable 
hacer uso de datos experimentales para casos poco comunes en la práctica. 
Resumen de las teorías de falla 
La teoría de Mohr modificada es adecuada para materiales frágiles no uniformes[1] y ha sido 
corroborada para algunas fundiciones de hierro gris, cuya resistencia a la compresión es mayor 
que la de tracción. 
Las teorías del esfuerzo cortante máximo, del esfuerzo cortante octaédrico y de la energía de 
distorsión (von Mises-Hencky) son adecuadas para materiales dúctiles uniformes y han sido 
comprobadas mediante ensayos experimentales con aceros y aleaciones de aluminio.  De estas 
teorías se prefiere la TECO o la de von Mises-Hencky, las cuales producen resultados idénticos y 
representan con mayor exactitud los resultados experimentales. 
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Figura 4.45  Elemento del ejemplo 4.2 
Solución: 
En el ejemplo 4.2 se seleccionaron cuatro puntos críticos, de los cuales pueden descartarse 
algunos, ahora que se conoce el material del elemento.  La figura 4.46 presenta los estados 
de esfuerzo de los puntos críticos (tomados de la figura 4.19).  La tabla 4.1, repetida a 
continuación, presenta el resumen de los esfuerzos principales de los cuatro puntos críticos 
de la pieza. 
Figura 4.46  Estados de esfuerzo de los puntos críticos del elemento de la figura 4.45 
Tabla 4.1R  Esfuerzos principales y esfuerzos cortantes máximos de los puntos críticos del 
elemento 
Punto 
crítico 
σA 
(MPa) σB (MPa) 
σC 
(MPa) 
σ1 
(MPa) 
σ2 
(MPa) 
σ3 (MPa) 
τmax 
(MPa) 
B 196.18 –17.43 0 196.18 0 –17.43 106.81 
C 208.75 0.00 0 208.75 0 0.00 104.38 
D 0.00 –211.25 0 0.00 0 –211.25 105.63 
E 17.23 –198.48 0 17.23 0 –198.48 107.86 
Para determinar el factor de seguridad de cada material, se aplica una teoría de falla 
adecuada. 
178.75 MPa
B 
x 
z 
58.48 MPa
208.75 MPa
C 
x 
y 181.25 MPa
E 
x 
z 
58.48 MPa
211.25 MPa
D 
x 
y 
Libardo Vicente Vanegas Useche
80 
10 
4 
10 
Todas las 
medidas en cm 
x 
y 
z 
175 
(a) Acero SAE 5160 templado y revenido a 700 °F:
Para el acero puede usarse la TECM o la TECO.  Como todos los puntos críticos tienen
estados de esfuerzo biaxial con un solo esfuerzo normal y en algunos casos uno cortante,
podemos aplicar la ecuación 4.23 ó la 4.43:
(TECM). 5.0  ó  (TECO) 577.0con      ,
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También, como ya se han calculado los esfuerzos principales, podemos utilizar una de las 
ecuaciones generales de acuerdo con la teoría que se seleccione: 
.31 N
S y
e =−= σσσ      (TECM) (4.22
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1 2
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S y
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Seleccionamos la TECM e ilustramos el cálculo de N usando las ecuaciones 4.22 y 4.23. 
Analizando la ecuación 4.23, se concluye que no importa cuál es el signo del esfuerzo 
normal S, ya que al elevarse al cuadrado queda siempre una cantidad positiva.  Al comparar 
los puntos C y D (figura 4.46), descartamos C, ya que la magnitud de su esfuerzo es menor.  
Similarmente, descartamos B ya que la magnitud de su esfuerzo normal es menor que 
aquella del esfuerzo normal de E, teniendo en cuenta que ambos puntos están sujetos al 
mismo esfuerzo cortante. 
Para el punto E, de la ecuación 4.23 tenemos que: 
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De la tabla A-3.3 (apéndice 3) obtenemos que Sy = 1630 MPa.  Reemplazando Sy en la 
ecuación anterior y despejando NE se obtiene: 
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Alternativamente, utilizando la ecuación 4.22, de los datos de la tabla 4.1 se obtiene que: 
,)MPa 48.198(MPa 23.17
E
y
e N
S
=−−=σ  
de donde NE = 7.6, que es el mismo resultado obtenido en el cálculo anterior. 
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Para el punto D tenemos que: 
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Reemplazando Sy en la ecuación anterior y despejando ND se obtiene que ND = 7.7.  
Utilizando la ecuación 4.22, de los datos de la tabla 4.1 se obtiene que: 
,)MPa 25.211(0
D
y
e N
S
=−−=σ  
de donde, también, ND = 7.7. 
El punto E posee un factor de seguridad menor que el del punto D, lo que indica que el 
esfuerzo equivalente en E es mayor que en D, siendo E más crítico.  El factor de seguridad 
del elemento es: 
N = 7.6. 
El estudiante puede resolver el problema utilizando la TECO, con la cual se obtiene que el 
punto más crítico es D y que N = 7.7. 
(b) Fundición de hierro gris ASTM 30:
Este material es frágil y debe utilizarse la TMM, dada por la ecuación 4.9, para estados de
esfuerzo plano:
(4.9.aR) 
(4.9.bR) 
(4.9.cR) 
Las propiedades del material son Su = 214 MPa (valor típico) y Suc = 752 MPa (tabla A-3.4). 
Para el punto B, con los datos de la tabla 4.1, tenemos que σA > –σB, entonces se aplica la 
ecuación 4.9.a: 
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Para el punto C, σA > –σB.  También se aplica la ecuación 4.9.a: 
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Para el punto D, σA = 0, entonces se aplica la ecuación 4.9.c: 
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Finalmente, para el punto E, σA > 0 y σA < –σB, entonces se aplica la ecuación 4.9.b: 
donde de     ,
)( uuc
Bu
uuc
uuc
A SS
S
SSN
SS
−
+
−
=
σ
σ  
.1.3
)214)(752(
)214752(
214752
)48.198)(214(
23.17
)(
11
=⎥
⎦
⎤
⎢
⎣
⎡ −
⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛
−
−
−=
⎥
⎥
⎦
⎤
⎢
⎢
⎣
⎡ −
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
−
−=
−−
uuc
uuc
uuc
Bu
AE SS
SS
SS
S
N
σ
σ  
En resumen, NB = 1.1, NC = 1.03, ND = 3.6 y NE = 3.1.  Como las magnitudes de los 
esfuerzos de tracción en los puntos B y C son similares a las de los esfuerzos de compresión 
en los puntos D y E, y el hierro fundido gris es mucho más resistente a la compresión que a 
la tracción, los factores de seguridad son menores para los puntos B y C, lo cual indica que 
son más críticos.  El menor factor de seguridad le corresponde al punto C; entonces, el factor 
de seguridad del elemento es: 
N = 1.03. 
Este factor de seguridad es extremadamente pequeño, ya que se basa en la resistencia 
máxima y el material es frágil; el elemento podría fallar con las cargas aplicadas. 
EJEMPLO 4.5 
Diseñar el cilindro de la figura 4.47, de aleación de aluminio forjado AA 2024 grado T4, 
sometido a las siguientes cargas uniformemente distribuidas en los extremos: un par de 
fuerzas de tracción, F = 30 kN, un par de momentos flectores, M = 5 kN⋅m, y dos pares de 
torsión, T = 8 kN⋅m. 
Figura 4.47  Cilindro sometido a tracción, torsión y flexión combinadas 
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Solución: 
El material del cilindro es dúctil; por lo tanto, puede utilizarse la TECO (o la TECM).  Debe 
determinarse la posición de los puntos críticos, calcular los esfuerzos y aplicar la ecuación 
correspondiente de la teoría del esfuerzo cortante octaédrico. 
Propiedades del material: 
De la tabla A-3.5 (apéndice 3) se lee Sy = 324 MPa, Su = 469 MPa y elongación de 19% (en 
2 in).  Esto último indica que el material es dúctil. 
Puntos críticos: 
Como el material es uniforme, es indiferente si los esfuerzos son de compresión o de 
tracción. 
La determinación de los puntos críticos es fácil en este caso, ya que todos los esfuerzos 
máximos producidos por los tres tipos de solicitación actúan simultáneamente en ciertos 
puntos: 
- Las fuerzas F producen un esfuerzo uniforme en todo el elemento, lo cual indica que
cualquier punto es crítico con respecto a esta solicitación.
- Los pares de torsión producen esfuerzos máximos en la superficie del cilindro, lo que
indica que la superficie es crítica.
- Los momentos flectores producen esfuerzos máximos en los puntos más alejados del eje
neutro, es decir, en los puntos de la línea AB (figura 4.47), que están sometidos a
tracción, y en los puntos de la línea inferior, que están sometidos a compresión.
Como la fuerza F es de tracción y el material es uniforme, los puntos más críticos del 
cilindro son los de la línea AB, ya que allí se presentan simultáneamente todos los esfuerzos 
máximos, y los esfuerzos normales producidos por carga axial se suman con aquellos de la 
flexión (ambos son de tracción en AB). 
Estado de esfuerzo de los puntos críticos: 
El estado de esfuerzo de cualquier punto de la línea AB se muestra en la figura 4.48.  Las 
direcciones de los esfuerzos están dadas por las direcciones de las cargas, tal como se 
explicó en el capítulo 2. 
Figura 4.48  Estado de esfuerzo de los puntos críticos del elemento de la figura 4.47 
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Cálculo de esfuerzos: 
El esfuerzo cortante está dado por la ecuación 2.12: 
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El esfuerzo normal producido por flexión está dado por la ecuación 2.10: 
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El esfuerzo normal producido por las fuerzas de tracción está dado por la ecuación 2.5: 
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Cálculo del diámetro: 
El estado de esfuerzo de los puntos críticos es biaxial con un esfuerzo cortante y un esfuerzo 
normal; por lo tanto, puede aplicarse la ecuación 4.43: 
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Para d en metros y todos los esfuerzos en mega pascales, y tomando N = 2 (tabla 3.1): 
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De esta ecuación se obtiene que d = 0.0819 m; estandarizando puede tomarse d = 82 mm. 
EJEMPLO 4.6 
La prensa de tornillo mostrada en la figura 4.49 se usa para la sujeción de piezas.  
Efectuando el procedimiento de diseño para cargas estáticas, determinar el diámetro medio 
que debe tener el tornillo para que el núcleo de éste soporte las cargas que se prevean, si se 
construye de acero SAE 1050 laminado en frío.  Por la longitud de la barra para la 
aplicación de la fuerza, se puede generar una palanca máxima de 0.30 m.  La barra puede 
estar a una distancia de la tuerca a = 15 cm máximo; la distancia a + b = 21 cm.  El cojinete 
de la prensa es de contacto rodante. 
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Figura 4.49  Prensa manual de tornillo 
Solución: 
En el capítulo 8 se estudia el diseño de tornillos de potencia, en el cual se deben verificar 
diferentes tipos de solicitación: corte, flexión, aplastamiento y desgaste de los filetes, así 
como combinación de torsión y carga axial en el núcleo del tornillo.  Como se verá en la 
solución, el núcleo del tornillo de esta aplicación está sometido a torsión, flexión, carga axial 
y fuerza cortante.  Se utilizará una teoría de falla estática para la combinación de esfuerzos. 
Éste es un problema práctico que presenta cierta complejidad, por lo que se harán algunas 
asunciones para simplificar el procedimiento de diseño.  Por tanto, los resultados obtenidos 
son aproximados.  Para un diseño más riguroso, un software de elementos finitos sería de 
gran utilidad. 
Condiciones de trabajo: 
Este tipo de prensas podría diseñarse con base en el par máximo que puede aplicar un 
operario en el tornillo.  Se prevé que la condición más crítica de carga ocurre cuando la barra 
se lleva hasta uno de sus topes y se aplica una gran fuerza en el extremo (figura 4.50).  De 
esta manera el tornillo estará sometido a flexión y cortante, además de la torsión y carga 
axial inherentes a los tornillos de potencia.  Tomamos una fuerza crítica de 1 kN, que podría 
pensarse como debida al peso de una persona de 100 kg aproximadamente. 
Figura 4.50  Condición crítica de carga de la prensa con respecto a la resistencia del núcleo 
del tornillo 
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Con el fin de evitar la falla del tornillo, la barra debe diseñarse de tal manera que falle (se 
deforme plásticamente) con una fuerza menor de 1000 N. 
Es de anotar que aunque el tornillo soportará cargas repetitivas de cierta magnitud (lo cual 
involucra un diseño por fatiga), debe también diseñarse para soportar cargas eventuales 
mucho mayores, debidas a una sobrecarga de la prensa.  Como se espera que las cargas 
máximas actúen muy pocas veces durante la vida útil de la prensa, es, en general, adecuado 
usar el procedimiento de diseño estático. 
Propiedades del material: 
Para el acero SAE 1050 laminado en frío, de la tabla A-3.2 (apéndice 3) se obtiene que Sy = 
579 MPa y Su = 689 MPa. 
Diagrama de cuerpo libre:
El diagrama de cuerpo libre del tornillo se ilustra en la figura 4.51.  La fuerza de 1000 N 
aplicada en la barra produce en la sección A del tornillo una fuerza de 1000 N y un par de 
torsión igual a  (1000 N)(0.30 m) = 300 N⋅m, tal como se muestra.  El par de torsión 
aplicado en A tiene la finalidad de contrarrestar el par de fricción que se produce en la tuerca 
(en B) cuando se está prensando una pieza entre las mandíbulas de la prensa; para usar la 
misma nomenclatura del capítulo 8, denominaremos a este par Ts.  En el extremo C aparece 
una fuerza FC en dirección axial, debida a la pieza que se está sujetando.  Para garantizar el 
equilibrio aparecen las fuerzas FT (fuerza en la tuerca), RBy y RCy y los momentos flectores 
MB y MC; estos últimos aparecen debido a que los soportes de la tuerca y el cojinete actúan 
como empotramientos.  Se supone que el par de fricción en el cojinete C es despreciable, ya 
que es un rodamiento; si el cojinete de empuje fuera de contacto deslizante con escasa 
lubricación, aparecería un par de torsión significativo en C.  No aparecen fuerzas 
perpendiculares al plano del dibujo, ya que no hay fuerzas en esta dirección ni momentos 
flectores en el plano horizontal. 
Figura 4.51  Diagrama de cuerpo libre del tornillo 
Como el par de torsión en la tuerca, Ts, se genera debido a la fricción entre los filetes de ésta 
y los del tornillo, y debido a que la fricción depende de la fuerza FT (la cual, por equilibrio, 
es igual a la fuerza con la cual se sujeta la pieza), existe una relación entre la fuerza FT y el 
par Ts.  En el capítulo 8 se verá que esta relación depende de las dimensiones y geometría 
del tornillo y del coeficiente de fricción entre tuerca y tornillo.  Al aplicar la ecuación 8.75 
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del capítulo 8, se podría obtener que  Ts = 0.15FT dr, donde dr es el diámetro de raíz 
del tornillo. 
Cálculo de las reacciones: 
Para calcular las reacciones en los apoyos no bastan las ecuaciones de equilibrio, ya que 
estas reacciones dependen de las deformaciones en la prensa; es decir, el problema es 
estáticamente indeterminado.  Imagine que la tuerca y su soporte tienen cero deformación y 
que además las holguras entre el tornillo y la tuerca son nulas; la flexión producida por la 
fuerza de 1000 N sería contrarrestada totalmente por la tuerca, ya que es el empotramiento 
más cercano a dicha fuerza.  En realidad, ocurre alguna deformación en la tuerca, y el tramo 
BC estará sometido a una pequeña flexión.  Para simplificar el problema se supone que el 
momento flector en B contrarresta totalmente la flexión producida por la fuerza externa, lo 
que implica que RCy = MC = 0. 
Calculamos las demás reacciones con las ecuaciones de equilibrio: 
mN 300     entonces     ;0mN 300     ;0 ⋅==⋅−=∑ ss TTT
CTCTx FFFFF ==−=∑      entonces     ;0     ;0
∑ ==−= ))(N 1000(     entonces     ;0))(N 1000(     ;0 aMaMM BBC
N 1000     entonces     ;0N 1000     ;0 ==−=∑ ByByy RRF
Diagramas de fuerza cortante, momento flector, par de torsión y carga axial: 
Con los valores anteriores se pueden trazar los diferentes diagramas “simplificados”: líneas 
a trazos en las figuras 4.53 a 4.56.  Sin embargo, debido a que la tuerca ejerce mucha 
resistencia a la deformación del tornillo (actúa como empotramiento), los diagramas reales, 
especialmente el de fuerza cortante, difieren de los diagramas simplificados.  Las líneas 
continuas de los diagramas son más representativas de lo que sucede en realidad.  Para 
entender mejor estas líneas observe la figura 4.52, en la cual se muestra la deflexión del 
tornillo de una manera exagerada; debido a que éste se flexiona, los contactos no son 
uniformes, generándose distribuciones de fuerzas como las que se ilustran.  Debido al efecto 
de palanca de la fuerza de 1000 N en el extremo izquierdo, las fuerzas en la tuerca son de 
magnitudes mucho mayores que ésta, con el fin de producir un momento similar en una 
distancia más pequeña; razón por la cual se observa el gran pico de la fuerza cortante en la 
figura 4.53; en las vecindades de la tuerca las curvas a trazos y la continua difieren 
sustancialmente.  En el cojinete C ocurre algo similar, pero como se ha asumido que toda la 
flexión ocurre en el tramo AE, no hay fuerzas verticales en C.  Note también que la 
deformación del tornillo en el tramo DE genera fuerzas en x debido al contacto entre filetes. 
+ 
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Figura 4.52  Fuerzas transversales y deformación exagerada del tornillo 
Figura 4.53  Diagrama de fuerza cortante del tornillo 
Figura 4.54  Diagrama de momento flector del tornillo 
Figura 4.55  Diagrama de par de torsión del tornillo 
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Figura 4.56  Diagrama de fuerza axial del tornillo 
Secciones críticas: 
Al analizar los diagramas anteriores se concluye que las secciones críticas son las que están 
en las vecindades de la tuerca; las secciones a analizar son D, B y E.  En la sección D actúan 
el momento flector máximo, el par de torsión máximo y una fuerza cortante (que no es 
máxima).  En la sección B actúa la fuerza cortante máxima, así como un momento flector, 
un par de torsión y una fuerza axial, que pueden tomarse como aproximadamente la mitad 
de los valores máximos.  La sección E (o tramo EC) está sometida a la fuerza de compresión 
máxima. 
Puntos críticos: 
En la figura 4.57 se ilustran las cargas internas en las secciones críticas.  El momento flector 
M produce esfuerzos de tracción por encima del eje neutro y esfuerzos de compresión por 
debajo de éste.  Los puntos más críticos por flexión son los más alejados del eje neutro.  
Debido al par de torsión T, los puntos más críticos son todos los de la periferia.  La fuerza F 
produce un esfuerzo uniforme en la sección, por lo que todos los puntos son igualmente 
críticos (para la fuerza).  Finalmente, los puntos más críticos debido a la fuerza cortante V 
son los ubicados en el eje neutro. 
Figura 4.57  Reacciones internas y puntos críticos en las secciones críticas del núcleo del 
tornillo 
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No existe un punto en el cual todos los esfuerzos sean máximos.  Sin embargo, el punto 1, el 
más alejado del eje neutro, es tal vez el más crítico, ya que está sometido a los esfuerzos 
máximos por flexión y carga axial (los cuales se suman, ya que ambos son de compresión) y 
al esfuerzo máximo por torsión.  Por otro lado, el punto 2 podría ser más crítico ya que está 
sometido al máximo esfuerzo cortante por cizalladura y este esfuerzo se suma con el 
esfuerzo cortante por torsión (la dirección del cortante varía - figura 4.53; aquí se ha tomado 
V hacia abajo).  En el punto 2 actúa también un esfuerzo normal, debido sólo a la fuerza 
axial. 
Entonces, los puntos críticos de la sección son 1 y 2, aunque podría pensarse en analizar 
puntos intermedios en los cuales la combinación de esfuerzos pudiera ser más crítica que la 
producida por los valores máximos que se tienen en 1 y 2.  En este ejemplo sólo se tomarán 
estos dos puntos. 
Estados de esfuerzo: 
Los estados de esfuerzo de los puntos críticos se muestran en la figura 4.58. 
Figura 4.58  Estados de esfuerzo de los puntos críticos del tornillo 
A continuación se ilustra el cálculo para los puntos 1 y 2 de la sección D.  Después se 
mostrarán los resultados para el resto de puntos críticos seleccionados. 
Cargas internas en la sección D: 
De las figuras 4.53 a 4.56: 
- TD = 300 N⋅m
- MD ≈ (1000 N) a (no es necesario tomar el signo); el momento es máximo cuando a es
máximo, es decir, MD = (1000 N)(0.15 m) = 150 N⋅m 
- VD = 1000 N
- FD = 0 
Cálculo de los esfuerzos en 1-D y 2-D: 
Como el tornillo no es de sección uniforme, debe asumirse un diámetro equivalente para el 
cálculo de los esfuerzos; se asumirá un diámetro igual al diámetro menor del tornillo, dr 
(este cálculo es conservativo).  Los esfuerzos pueden calcularse con las ecuaciones 2.5, 2.9, 
2.12 y 2.30: 
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Cálculo del diámetro del tornillo para 1-D y 2-D: 
Usamos la TECO, tomando un factor de seguridad de N = 1.5 (tabla 3.1).  Para los estados 
de esfuerzo de los puntos críticos puede aplicarse la ecuación 4.43. 
Para el punto 1-D: 
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De la ecuación anterior se despeja el diámetro: 
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Para el punto 2-D: 
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De la ecuación anterior se obtiene: 
.04800 5333107.699 36 =−−× rr dd  
Resolviendo esta ecuación cúbica, se obtiene la raíz real positiva  dr = 0.0191 m. 
Estos cálculos corresponden a la sección D.  La tabla 4.3 presenta los resultados del análisis 
de todos los puntos críticos. 
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Tabla 4.3  Cálculo del diámetro de raíz del tornillo 
Punto-Sección dr (m) dr (in) 
1-D 0.0199 0.785 
2-D 0.0191 0.753 
1-B 0.0185 0.727 
2-B 0.0193 0.759 
1-E 0.0188 0.739 
2-E 0.0188 0.739 
De estos resultados se concluye que el punto más crítico es el punto 1 de la sección D, ya 
que es el que requiere un valor mayor de dr, y que el tornillo debe tener un diámetro de raíz 
mayor o igual a 0.785 in.  Para el punto 2 de la sección B, se asumió VB = 20 kN (veinte 
veces mayor que VD). 
En la tabla 8.7 (capítulo 8) se presenta un listado de dimensiones de roscas Americanas 
Acme estándar.  Se selecciona la rosca con diámetro menor dr = 0.800 in (que es el mayor 
más próximo al requerido).  Algunas dimensiones de la rosca se muestran en la figura 4.59. 
Diámetro medio: dm = 0.900 in 
Diámetro mayor: d = 1.000 in 
Diámetro menor: dr = 0.800 in 
Paso: p = 0.2 in 
Figura 4.59  Dimensiones principales de la rosca del tornillo de potencia 
4.5 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
En este capítulo se repasaron algunos conceptos sobre esfuerzos combinados, tales como 
estados de esfuerzo biaxial y triaxial, esfuerzos principales y círculos de Mohr.  Después, se 
estudiaron las teorías de falla estática y se resolvieron algunos ejemplos con elementos 
sometidos a esfuerzos combinados estáticos. 
En el diseño de elementos sometidos a carga axial, flexión o torsión simple, se compara el 
esfuerzo máximo con la resistencia a la rotura o a la fluencia, las cuales se conocen ya que se han 
efectuado ensayos de tracción, compresión y cortante sobre los materiales de ingeniería.  Por 
otro lado, como no existen en los catálogos o tablas de propiedades, datos sobre resistencia a 
estados de esfuerzo combinado, para elementos sometidos a estos estados se puede recurrir a 
teorías de falla adecuadas. 
Sin embargo, en algunos casos además de aplicar una teoría de falla, se efectúan rigurosos 
ensayos experimentales con el fin de validar las teorías utilizadas y las asunciones hechas en el 
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proceso de diseño.  Este es el caso, por ejemplo, del diseño de naves espaciales, aeronaves, 
barcos y, en general, de piezas hechas con nuevos materiales.  Para muchos casos de diseño de 
ingeniería, no se utilizan ensayos experimentales, ya que no son tan necesarios, y en ocasiones 
no son económicamente adecuados. 
Para materiales frágiles no uniformes (con Suc > Su) se utiliza la Teoría de Mohr Modificada 
(TMM), la cual ha sido validada particularmente para el hierro fundido gris.  Para materiales 
dúctiles uniformes se utiliza la teoría de la energía de distorsión (von Mises-Hencky) o la 
Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO), las cuales son idénticas en sus resultados; 
también se usa la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM).  Estas teorías pueden utilizarse 
en la práctica, produciendo resultados similares; la TECM es más conservadora, pero la TECO o 
teoría de von Mises-Hencky representa mejor los datos experimentales efectuados sobre 
materiales como el acero y las aleaciones de aluminio. 
Para cualquier teoría de falla basta encontrar el esfuerzo equivalente e igualarlo al esfuerzo de 
diseño.  La ecuación de diseño para esfuerzos combinados estáticos es: 
(4.62R) 
donde σe se calcula con la ecuación apropiada. 
ESFUERZOS COMBINADOS 
Ejemplo de las circunferencias de Mohr para 
un estado de esfuerzo triaxial.  El área 
sombreada representa todos los posibles 
estados de esfuerzo. 
Con la siguiente ecuación se obtienen los tres 
esfuerzos principales, σ1, σ2 y σ3: 
.0)2
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En esta ecuación, un esfuerzo cortante es 
positivo si actúa en una cara positiva y en 
dirección positiva; es negativo si actúa en 
una cara positiva y en dirección negativa. 
Esfuerzo cortante máximo: .
2
31 σστ
−
=max  
,   ó   
N
S
N
S
u
e
y
e == σσ  
x 
y 
z SsZX 
SsXZ 
SsZY 
SsYZ 
SsYX 
SsXY 
SYY 
SXX 
SZZ 
σ1 σ2 
σ3 
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17 Teoría preferida para materiales dúctiles.
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Para un estado biaxial de esfuerzo es más 
fácil usar: 
,
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MATERIALES FRÁGILES (con Suc > Su): utilizar la Teoría de Mohr Modificada (TMM) 
 
 
 
MATERIALES DÚCTILES (con Sy = Syc): utilizar la Teoría del Esfuerzo Cortante 
Octaédrico (TECO), que es equivalente a la teoría de la energía de distorsión (von Mises-
Hencky)
17
, o usar la  Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM)
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Para la TECO/von Mises, con un estado de esfuerzo plano puede utilizarse 
también: 
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, donde e es el máximo entre: C1, C2, C3, 1, 2, 3  y  0
Para un estado de esfuerzo biaxial puede usarse también: 
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Para un estado de esfuerzo biaxial con un solo esfuerzo normal y 
un esfuerzo cortante, también puede utilizarse: 
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  (TECM) 0.5
  (TECO/von Mises)0.577   
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NOTA: Para los aceros, la relación entre Sys y Sy está normalmente entre 0.5 y 0.6, aunque puede 
ser inferior a 0.5 ó superior a 0.6.  El valor más apropiado es aproximadamente 0.577 que 
coincide con la Teoría del Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO) y la teoría de la energía de 
distorsión (teoría de von Mises-Hencky). 
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4.7 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-4.1 Considere que un elemento de máquina
debe soportar cargas que inducen en el punto más
crítico el estado de esfuerzo mostrado.  Calcular
el factor de seguridad si el elemento:
(a) se construye de acero AISI/SAE 4340
templado y revenido a 1000 °F,
(b) es de hierro fundido gris ASTM 20.
E-4.2 La sección crítica de un árbol de acero 1030 laminado en frío se somete eventualmente a
unas cargas máximas (pico) de M = 6000 Nm, T = 5000 Nm y F = 50 kN, donde M es el
momento flector, T es el par de torsión y F es la fuerza de compresión en la sección.  La
distancia entre los apoyos del árbol es de 0.72 m.  Aunque las cargas pico no son estáticas, éstas
Figura E-4.1 
12 ksi 
   5 ksi 
  2 ksi 
  18 ksi 
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se presentan muy pocas veces durante la vida útil del árbol y se recomienda efectuar un 
procedimiento de diseño para cargas estáticas.  Calcular el diámetro de la sección crítica del 
árbol utilizando N = 1.5 (fluencia). 
E-4.3 La barra de sección circular de la figura se empotra en una pared del laboratorio de
hidráulica y se usa para sostener una tubería que le transmite las cargas mostradas.  El elemento
mostrado es de acero AISI/SAE 1020 laminado en caliente.
(a) Determine la ubicación y estado de esfuerzo del punto más crítico.
(b) Diseñe el elemento usando una teoría de falla adecuada y N = 2.
E-4.4 El elemento de acero estructural soporta las cargas mostradas.  Calcule el factor de
seguridad del punto más crítico entre A, B, C y D, si el material tiene las siguientes propiedades:
Su = 600 MPa, Sy = 400 MPa y E = 207 GPa.
E-4.5 Calcular el factor de seguridad del punto crítico de la sección A de la llave mostrada, si
ésta es de acero SAE 1040 laminado en frío.  Suponga que se aplica una fuerza de 200 N en el
punto B en la dirección mostrada, la cual se encuentra en el plano yz.  Para la selección del punto
crítico y el cálculo del factor de seguridad, puede despreciarse el pequeño esfuerzo producido
por cortante directo.
Figura E-4.3 
1400 N 
 3500 N 
x 
y 
z 
d 
5d 
Tubería 
Figura E-4.4 
5 cm 
B 
10 kN 
20 kN 
25 cm 
x 
y 
z 
A 
x 
y 
z 
10 kN 
15 kN 
15 kN 
20 kN A 
C y D 
B 
C 
D 
192 
E-4.6 Calcular el factor de seguridad del eje mostrado si es de acero con Sy = 310 MPa, el
diámetro primitivo del engranaje 1 es de 250 mm y el ángulo de presión de los dientes de los
engranajes es de 20°.
                              
 
E-4.7 Calcular el diámetro del eje del problema anterior si N = 2 (fluencia).
Respuestas: 
E-4.1 (a) Nvon Mises = 6.4, NTECM = 5.8; (b) NTMM = 2.0.
E-4.2 dTECM = 0.0655 m,  dTECO = 0.0644 m.
E-4.3 (a) Ubicado a 21.8° del punto de aplicación de las fuerzas, (b) d = 0.0431 m
(TECO o TECM).
E-4.4 Punto crítico: C, N = 1.15.
E-4.5 NTECO = 9.0, NTECM = 8.6.
E-4.6 NTECO = 4.7, NTECM = 4.6.
E-4.7 dTECO = 56.4 mm, dTECM = 56.8 mm.
y 
x z 
200 mm 
150 mm 
200 N 11.5° 
30° 
Sección A 
Ø 20 mm
B 
Figura E-4.7 
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Figura E-4.5 
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CARGAS VARIABLES - TEORÍA DE FATIGA 
5.1 INTRODUCCIÓN 
Muchos de los elementos de máquinas, tales como cigüeñales, árboles, ejes, bielas y resortes, se 
someten a cargas variables.  El comportamiento de los materiales bajo este tipo de carga es 
diferente a aquel bajo cargas estáticas18; mientras que una pieza soporta una gran carga estática, 
la misma puede fallar con una carga mucho menor si ésta se repite un gran número de veces.  
Los esfuerzos variables en un elemento tienden a producir grietas que crecen a medida que éstos 
se repiten, hasta que se produce la falla total; este fenómeno se denomina fatiga.  Por lo tanto, el 
diseño de elementos sometidos a cargas variables debe hacerse mediante una teoría que tenga en 
cuenta los factores que influyen en la aparición y desarrollo de las grietas, las cuales pueden 
producir la falla después de cierto número de repeticiones (ciclos) de esfuerzo.  La teoría que 
estudia esto se conoce como teoría de fatiga.  En este libro se estudia el procedimiento de 
esfuerzo-vida, que es uno de los tres modelos de falla por fatiga que existen actualmente y es el 
más utilizado para elementos de maquinaria rotativos. 
Aunque en el capítulo 3 se resolvieron problemas de elementos sometidos a cargas variables, 
utilizando el procedimiento de diseño para cargas estáticas y factores de seguridad grandes, se 
afirmó que los resultados de este procedimiento son válidos como un diseño preliminar o previo, 
y que no sustituye el análisis por fatiga. 
En este capítulo, el estudio de la teoría de fatiga (modelo esfuerzo-vida) comienza por una breve 
historia y la descripción del mecanismo de falla por fatiga.  Después se introducen los modelos 
de falla por fatiga y los conceptos de límite de fatiga y resistencia a la fatiga.  Se estudia el 
modelado de los esfuerzos variables y los factores que modifican la resistencia a la fatiga.  Luego 
se presentan las ecuaciones para calcular la resistencia a la fatiga corregida en función del 
número de ciclos.  Se estudian diferentes modelos y líneas de falla, hasta llegar a las ecuaciones 
de diseño por fatiga para esfuerzos simples.  Al final, se describe un procedimiento para diseñar 
elementos sometidos a cargas variables combinadas. 
5.2 HISTORIA DE LA FATIGA 
El término fatiga se le denomina a la falla de un material sometido a cargas variables, después 
de cierto número de repeticiones (ciclos) de carga.  Podría decirse que este tipo de falla fue 
observado por primera vez en el siglo XIX, cuando los ejes de los carros de ferrocarril 
comenzaron a fallar después de un corto tiempo de servicio.  A pesar de haber sido construidos 
con acero dúctil, se observó una falla súbita de tipo frágil[1]. 
Los ejes están sometidos a cargas transversales que generan flexión, tal como se ilustra en la 
figura 5.1.a.  Debido al giro del eje, cualquier punto de la periferia pasará por el punto t1 (figura 
5.1.b) (tiempo t1 en la figura 5.1.c), soportando un esfuerzo de tracción máximo.  Luego pasará 
por el eje neutro (en t2) soportando cero esfuerzo.  Cuando haya girado un cuarto de vuelta más 
soportará un esfuerzo máximo de compresión (en t3) (ya que estará al otro lado del eje neutro).  
Un cuarto de vuelta después, el punto pasará nuevamente por el eje neutro (en t4).  Finalmente, el 
18 Cargas estáticas son aquellas que se aplican gradualmente, una sola vez y permanecen constantes en magnitud y dirección. 
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Figura 5.1  Esfuerzos variables en un eje girando sometido a un momento flector constante 
Suponiendo que las ruedas giraban con una frecuencia de cinco vueltas por segundo, cualquier 
punto de la periferia (punto crítico) de la sección crítica del eje sufrirá 5 ciclos de esfuerzo en un 
segundo.  En un minuto sufrirá 5×60 = 300 ciclos; en una hora 300×60 = 18000, en un día 
18000×24 = 4.32×105.  En tres días de trabajo continuo, cada eje soportaría más de un millón de 
ciclos de esfuerzo.  Entonces, a pesar del poco tiempo de funcionamiento de los ejes de las 
ruedas de los carros de ferrocarril, dichos ejes estuvieron sometidos a un gran número de ciclos 
de esfuerzo.  Los ejes habían sido diseñados con los procedimientos de diseño de la fecha, los 
cuales estaban basados en la experiencia adquirida con estructuras cargadas estáticamente; sin 
embargo, éstos no eran correctos para las cargas variables que tenían que soportar los ejes y por 
eso fallaron. 
El término “fatiga” fue usado por primera vez por Poncelet en 1839, para describir la situación 
de falla de los materiales sometidos a cargas variables.  Debido a que la falla por fatiga tiene 
apariencia frágil, se pensaba que el material se había “cansado” y hecho frágil después de 
soportar un cierto número de fluctuaciones de esfuerzo.  Similarmente, en 1843, Rankine 
publicó un estudio sobre las causas de la ruptura inesperada de los muñones de los ejes de 
ferrocarril, en el cual decía que el material dúctil se había cristalizado y hecho frágil debido a la 
fluctuación de los esfuerzos.[1] 
Luego, en 1871, después de 20 años de investigación sobre las fallas por fatiga, el ingeniero 
alemán August Wohler publicó los resultados de su estudio, en el cual se mostraba como 
“culpable” de la falla al número de ciclos de esfuerzo.  Al realizar pruebas sobre las mitades 
rotas de los ejes que habían fallado por fatiga, observó que el material tenía la misma resistencia 
y ductilidad bajo carga de tensión que el material original; es decir, el material no se había 
“cansado” ni fragilizado como se creía.  Sin embargo, el término fatiga se sigue utilizando para 
referirse a las fallas de elementos sometidos a cargas variables.[1] 
Este ingeniero alemán encontró, además, la existencia de un límite de resistencia a la fatiga (o 
límite de fatiga) para los aceros.  Wohler realizó pruebas sobre probetas de acero sometidas a 
(a) Eje giratorio
sometido a flexión
(b) Cualquier punto en la periferia
soporta un esfuerzo que varía desde
el máximo (en tracción) hasta el
mínimo (en compresión) y viceversa
(c) Variación sinusoidal del
esfuerzo en cualquier punto de
la sección; en los puntos de la
periferia se da la mayor amplitud
n (r/min) 
t1 
t2 
t3 
t4 E.N.
S 
 t1        t2       t3       t4      t5         t 
Smax
Smin
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punto regresará a su posición inicial completando un ciclo de esfuerzo, donde comenzará el 
siguiente ciclo.  Por lo tanto, este tipo de ejes está sometido a esfuerzos normales cíclicos. 
M 
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“flexión giratoria”, denominada así al tipo de carga que se genera en un elemento que gira 
sometido a un momento flector constante.  En dichas pruebas se pretendía relacionar los niveles 
de esfuerzo a los cuales se sometían las probetas, con el número de ciclos de carga que 
soportaban hasta la falla.  Wohler obtuvo un diagrama como el de la figura 5.2, el cual es 
conocido como diagrama S-nc (esfuerzo - número de ciclos) o diagrama de vida-resistencia de 
Wohler.  El esfuerzo (o resistencia) S corresponde al valor del esfuerzo máximo (ver figura 
5.1.c) al cual se somete la probeta, y nc es el número de ciclos de esfuerzo.  Las líneas del 
diagrama representan aproximaciones a los puntos reales de falla obtenidos en los ensayos. 
Figura 5.2  Diagrama S-nc o diagrama de Wohler 
En la figura 5.2 se observa que para el rango donde la pendiente de la curva continua es negativa, 
entre menor sea el esfuerzo al cual se somete la probeta, mayor es su duración.  Si se somete una 
probeta al esfuerzo último, Su, la probeta sólo soporta la primera aplicación de la carga máxima.  
Para esfuerzos menores se tendrán mayores duraciones. 
El diagrama para muchos aceros es como el dado por la curva ABC.  La curva tiene un codo en S 
= Se’ y nc ≈ 106 ciclos, a partir del cual el esfuerzo que produce la falla permanece constante.  
Esto indica que si la probeta se somete a un esfuerzo menor que Se’, ésta no fallará; es decir, la 
probeta tendrá una vida infinita.  A niveles superiores de esfuerzo, la probeta fallará después de 
un número de ciclos de carga y, por lo tanto, tendrá vida finita.  Como Se’ es el límite por debajo 
del cual no se produce falla, se le conoce como límite de fatiga; éste se definirá en la sección 
5.5.1. 
Muchos aceros al carbono y aleados, algunos aceros inoxidables, hierros, aleaciones de 
molibdeno, aleaciones de titanio y algunos polímeros[2, citado en 1] poseen un codo a partir del cual 
la pendiente de la curva es nula.  Otros materiales como “aluminio, magnesio, cobre, aleaciones 
de níquel y algunos aceros inoxidables, así como aleaciones de aceros al carbono y de alta 
resistencia”[2, citado en 1] no poseen límite de fatiga, teniendo comportamientos similares al dado 
por la curva ABD de la figura 5.2.  A pesar de que la pendiente de la curva puede ser “menor” 
para nc mayor de aproximadamente 10
7 ciclos, teóricamente no existe un nivel de esfuerzo, por 
pequeño que éste sea, que nunca produzca la falla en la probeta. 
   100 103 106 109    nc (log) 
S (log) 
Su 
Se’ 
Materiales que poseen límite de 
fatiga (por ejemplo, el acero) 
Materiales que poseen límite de 
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A 
B C 
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Figura 5.3  Árbol de transmisión de potencia.  Las fuerzas sobre la rueda dentada 
y el piñón, y las reacciones en los apoyos, generan torsión, flexión y fuerza 
cortante.  Particularmente, se producen esfuerzos variables por flexión, debido al 
giro del árbol 
19 Los árboles y ejes son elementos que soportan piezas que giran solidariamente o entorno a ellos.  La diferencia entre árbol y 
eje radica en que el primero transmite potencia mientras que el último no. 
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La prueba de flexión giratoria, que arroja los datos de la curva S-nc, se convirtió en estándar.  
Para muchos materiales de ingeniería se han desarrollado estas pruebas con el fin de determinar 
sus comportamientos cuando se someten a cargas variables y, específicamente, para encontrar 
los límites de fatiga o la resistencia a la fatiga para un número de ciclos determinado. 
Para terminar con la historia de la fatiga, consideremos los siguientes casos: en 1953 y 1954, 
muchos años después del descubrimiento del fenómeno de la fatiga, tres Comet Británicos 
(primeras aeronaves a reacción comercial para pasajeros) se desintegraron debido a fallas por 
fatiga causadas por ciclos de presurización y despresurización del fuselaje.  Más recientemente, 
en 1988, un Boeing 737 (vuelo 243 de Aloha Airlines) perdió un tercio de la parte superior de la 
cabina en pleno vuelo; aterrizó con pérdidas mínimas de vidas.  Éstos, sin embargo, no son los 
únicos ejemplos recientes de falla por fatiga de tipo catastrófico.[1]
5.3 MECANISMO DE FALLA POR FATIGA 
Como se dijo en la sección 5.2, la fatiga es la falla de un material sometido a cargas variables, 
después de cierto número de ciclos de carga.  Dos casos típicos en los cuales podría ocurrir falla 
por fatiga son los ejes, como los de los carros de ferrocarril, y los árboles19.  Normalmente, estos 
elementos giran sometidos a flexión, que es el mismo tipo de carga al cual se someten las 
probetas en la técnica de ensayo de fatiga por flexión giratoria: las fibras pasan de tracción a 
compresión y de compresión a tracción en cada revolución del elemento (figura 5.1), y muchas 
veces bastan menos de unos pocos días para que el número de ciclos de carga alcance un millón.  
La figura 5.3 muestra un árbol de transmisión de potencia en el cual las fuerzas involucradas 
generan torsión, cortante directo y flexión; al menos las dos últimas generan esfuerzos variables. 
Rodamiento o cojinete 
de contacto rodante 
Árbol Piñón (estrella) de 
una transmisión 
por cadena Rueda dentada 
Fuerzas 
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Si las cargas variables sobre un elemento son de magnitud suficiente como para producir 
fluencia en ciertos puntos, es posible que después de cierto tiempo aparezca una grieta 
microscópica.  Normalmente, ésta se genera en la vecindad de una discontinuidad (ver figura 
5.4) o en un punto que soporta un gran esfuerzo o una gran fluctuación de éste.  La grieta que se 
inicia es un concentrador de esfuerzos altamente nocivo; por lo tanto, tiende a expandirse con 
cada fluctuación de los esfuerzos.  Efectivamente, la grieta crece gradualmente (con cada ciclo 
de esfuerzo), a lo largo de planos normales al esfuerzo máximo a tracción[1].  A pesar de que en 
materiales dúctiles los esfuerzos cortantes son los encargados de iniciar las grietas, los esfuerzos 
normales de tracción son los que actúan en la grieta tratando de abrirla y haciendo que crezca.  
La sección del material se reduce con el crecimiento gradual de la grieta, hasta que finalmente se 
rompe cuando la combinación del tamaño de la grieta y de la magnitud del esfuerzo nominal 
(que depende del tamaño remanente de la sección) produce una fractura súbita de tipo frágil.20 
La falla por fatiga se puede dividir en tres etapas.  La etapa de iniciación de grietas, en la cual el 
esfuerzo variable sobre algún punto genera una grieta después de cierto tiempo.  La etapa de 
propagación de grietas, que consiste en el crecimiento gradual de la grieta.  Finalmente, la 
etapa de fractura súbita, que ocurre por el crecimiento inestable de la grieta. 
La figura 5.4 ilustra la apariencia típica de la sección de un elemento que ha fallado por fatiga.  
La falla comienza alrededor de un punto de gran esfuerzo, en el chavetero (o cuñero), desde 
donde se extiende paulatinamente formando ralladuras denominadas marcas de playa.  Durante 
la fractura progresiva del material, ocurre rozamiento entre las caras de la sección, 
produciéndose una superficie lisa y brillante.  Finalmente, el elemento falla súbitamente dejando 
una superficie áspera como si fuera un material frágil. 
Figura 5.4  Ilustración de una sección de un árbol que ha fallado por fatiga 
El tipo de fractura producido por fatiga se le denomina comúnmente progresiva, debido a la 
forma paulatina en que ocurre, frágil, debido a que la fractura ocurre sin deformación plástica 
apreciable, y súbita, porque la falla final ocurre muy rápidamente. 
El mecanismo de falla por fatiga siempre empieza con una grieta (preexistente o que se forma) y 
ocurre cuando el esfuerzo repetido en algún punto excede algún valor crítico relacionado con la 
resistencia a la fatiga del material.  Para los materiales que poseen límite de fatiga, teóricamente 
20 La mecánica de fractura estudia el fenómeno de falla súbita en elementos con grietas.  Este fenómeno de falla es el mismo, ya 
sea que el elemento esté sometido a carga estática o a carga variable, y depende, entre otros factores, del tamaño de la grieta y del 
valor del esfuerzo nominal en la sección. 
Fractura repentina (tipo frágil) 
Fractura progresiva 
Grieta inicial 
Chavetero (discontinuidad) 
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es posible que nunca se generen grietas y, por lo tanto, que no ocurra la falla, si los esfuerzos son 
tales que las deformaciones en el material sean siempre elásticas.  Esto es lo deseable cuando se 
diseña para que un elemento soporte las cargas indefinidamente. 
Finalmente, es conveniente tener presente que los materiales poco dúctiles, los cuales tienen 
poca capacidad de deformación plástica, tienden a generar grietas con mayor rapidez que los 
materiales más dúctiles.  Además, los materiales frágiles pueden llegar directamente a la 
propagación de grietas, a partir de microgrietas preexistentes[1].  Los materiales frágiles no son 
adecuados para aplicaciones con carga variable.      
5.4 REGÍMENES Y MODELOS DE FALLA POR FATIGA 
5.4.1 Regímenes de fatiga 
Cuando se tienen elementos sometidos a esfuerzos cíclicos se habla de los regímenes de fatiga: 
fatiga de bajo ciclaje (LCF) y fatiga de alto ciclaje (HCF), los cuales tienen relación con el 
número de veces que se repiten los esfuerzos en un elemento.  Un régimen de bajo ciclaje es 
aquel en el cual se somete un elemento a un número de ciclos de esfuerzo menor que 
aproximadamente 102 a 104, según el material.  Aunque es lógico pensar en que no existe una 
línea divisoria exacta entre los dos regímenes, es usual hablar de 103 ciclos como línea divisoria; 
es decir, si una pieza soporta menos de 103 ciclos, está en régimen de bajo ciclaje, mientras que 
si soporta más de 103 ciclos, está en régimen de alto ciclaje.  Esta clasificación es conveniente 
desde el punto de vista de la aplicación de los modelos de falla por fatiga. 
5.4.2 Modelos de falla por fatiga 
Actualmente existen tres modelos de falla por fatiga: el procedimiento de vida-esfuerzo, el de 
vida-deformación y el de mecánica de fractura elástica lineal (LEFM); cada uno de ellos tiene 
sus ventajas y desventajas y tiene cabida en cierta aplicación. 
La teoría de fatiga que se estudia en este capítulo corresponde al modelo vida-esfuerzo, que es 
el más antiguo.  Este modelo es adecuado para el diseño de piezas en el régimen de alto ciclaje 
(HCF) en las cuales la variación de los esfuerzos sea conocida y consistente, como ocurre 
generalmente en las máquinas rotativas.  Como se verá, este modelo consiste en limitar los 
esfuerzos a valores menores que los críticos y es fácil de aplicar; además, hay muchos datos 
empíricos disponibles. 
El método de vida-deformación se basa en las deformaciones del elemento.  Es más aplicable a 
situaciones de bajo ciclaje (LCF) para predecir la iniciación de grietas y es bastante complejo, 
por lo que requiere del uso de computador. 
Finalmente, el modelo de mecánica de fractura elástica lineal (LEFM) es mejor para el 
estudio de la etapa de propagación de grietas; por lo tanto, es útil para predecir la vida de piezas 
ya agrietadas.  Estas dos últimas teorías se utilizan, por ejemplo, en las máquinas de transporte 
en las cuales ocurren sobrecargas grandes, muy pocas veces durante la vida esperada. 
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5.5 LÍMITE DE FATIGA Y RESISTENCIA A LA FATIGA 
Cuando se efectúa el diseño de elementos sometidos a cargas estáticas, las propiedades que 
interesan son el esfuerzo último a tracción, compresión o torsión (Su, Suc o Sus) y la resistencia de 
fluencia en tracción, compresión o torsión (Sy, Syc o Sys).  Estas propiedades se obtienen de 
ensayos con carga estática. 
Para carga variable se debe utilizar, además, una propiedad que tenga en cuenta la resistencia a 
las cargas variables.  Esta propiedad podría ser el límite de fatiga. 
5.5.1 Límite de fatiga (Se’) 
El límite de fatiga es el esfuerzo máximo invertido que puede ser repetido un número indefinido 
de veces sobre una probeta normalizada y pulimentada girando sometida a flexión, sin que se 
produzca falla o rotura. 
Para aclarar este concepto considere la figura 5.5.  La figura 5.5.a muestra la forma típica de una 
probeta para el ensayo de fatiga, la cual es de sección circular con diámetro d en la parte más 
delgada.  Esta probeta se somete a un momento flector constante M y se pone a girar a n 
revoluciones por minuto.  En el instante mostrado, el punto más crítico (punto A) soporta un 
esfuerzo normal dado por: 
3 
32
d
M
I
Mc
S
π
==  (5.1) 
Figura 5.5  Ensayo de fatiga por flexión giratoria y diagrama de Wohler 
(a) Probeta típica para el ensayo de
fatiga.  La sección crítica es circular
(b) Variación sinusoidal del esfuerzo en el
punto A.  Smax = –Smin = (Mc)/(I) = (32M)/(π d
 3)
M M n (r/min) 
A 
d 
(c) Diagrama S-nc o de Wohler
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Figura 5.6  Diagrama S-nc o de Wohler para un material sin límite de fatiga 
100 103 106 108 nc (log) 
S (log) 
Su 
Sf’@1×108 Resistencia a la fatiga para 10
8 ciclos 
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Debido al giro de la probeta, el punto A (y cualquier punto en la periferia de la sección más 
delgada) soporta un esfuerzo que varía en la forma sinusoidal mostrada en la figura 5.5.b.  A este 
tipo de variación de esfuerzo se le denomina repetido invertido. 
De acuerdo con la definición del límite de fatiga, al someter una probeta normalizada y 
pulimentada a flexión giratoria, el máximo esfuerzo S (dado por la ecuación 5.1) al cual se puede 
someter dicha probeta sin que falle, aún después de un gran número de ciclos de carga, es el 
límite de fatiga, denominado Se’. 
El límite de fatiga se obtiene realizando un gran número de veces la prueba de fatiga con valores 
diferentes de S (variando el momento flector aplicado).  Para cada probeta se ubica una equis en 
el diagrama, con el esfuerzo aplicado y el número de vueltas que giró hasta romperse.  La figura 
5.5.c muestra un diagrama de Wohler típico de un acero.  Los puntos de ensayo siguen una 
tendencia como la mostrada.  A partir del punto A (1, Su) la línea desciende hasta al codo en B, y 
partir de allí los puntos tienden a ajustarse a la línea horizontal BC; el valor de esfuerzo 
correspondiente a esta línea es el límite de fatiga, Se’; al aplicar un esfuerzo menor a Se’ no 
ocurriría la falla, mientras que un esfuerzo mayor produciría la falla después de cierto número de 
vueltas. 
5.5.2 Resistencia a la fatiga para vida finita (Sf’) 
Las piezas sometidas a cargas variables pueden diseñarse para un número de ciclos determinado, 
dependiendo de la vida requerida.  Particularmente, los materiales que no poseen límite de fatiga 
no se pueden diseñar para vida infinita, sino que deben diseñarse para una duración determinada.  
Entonces, podemos hablar de una “resistencia a la fatiga” para vida finita. 
La figura 5.6 muestra un diagrama S-nc o de Wohler, típico de algunos materiales que no poseen 
límite de fatiga (aleaciones de aluminio, cobre, etc.).  Si, por ejemplo, se quiere diseñar para una 
duración finita de 108 ciclos, la resistencia a usar es Sf’@1×108, que corresponde a un nivel de 
esfuerzo que produciría una vida de nc = 10
8, aproximadamente.  En general, denotamos Sf’ a la 
resistencia a la fatiga para vida finita. 
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La resistencia a la fatiga para vida finita, al igual que el límite de fatiga, es una propiedad que se 
basa en pruebas de flexión giratoria sobre probetas normalizadas y pulidas.  Sin embargo, es 
necesario aclarar que pueden desarrollarse diagramas esfuerzo-deformación y obtenerse 
resistencias a la fatiga para carga axial, torsión y otros tipos de flexión.  En este texto se 
trabajará sólo con límites o resistencias a la fatiga para flexión giratoria. 
5.6 LÍMITES Y RESISTENCIAS A LA FATIGA 
En esta sección se presentan algunas ecuaciones y datos generales sobre los límites y resistencias 
a la fatiga de algunos materiales comunes. 
5.6.1 Aceros 
La figura 5.7 ilustra la relación entre el límite de fatiga y el esfuerzo último para diferentes 
aceros.  La zona de sombreado oscuro corresponde a la tendencia que sigue la mayoría de los 
aceros, de acuerdo con los datos experimentales; se observa que para valores de esfuerzo último 
menores de aproximadamente 1380 MPa, entre mayor es el Su del acero, mayor es su límite de 
fatiga. 
Sin embargo, para valores de esfuerzo último por encima de 1380 MPa, el límite de fatiga parece 
ser independiente de Su.  Incluso, para aceros con Su muy por encima de este valor, la resistencia 
a la fatiga puede ser inferior a la de un acero con Su = 1380 MPa.  Esto nos indica que, si de 
resistencia a la fatiga se trata, no parece ser conveniente utilizar un acero con Su mayor de 1380 
MPa. 
La tendencia de los datos se aproxima a las dos líneas rectas mostradas en la figura 5.7.  Una 
línea tiene una pendiente de 0.5 y, al extrapolar, partiría desde el origen del diagrama; esto indica 
que el límite de fatiga es la mitad del esfuerzo último.  La otra línea es horizontal y parte desde el 
punto (1380, 690) MPa; se asume, entonces, que para los aceros con Su > 1380 MPa, el límite de 
fatiga es aproximadamente  690 MPa. 
Figura 5.7  Relación entre el límite de fatiga y el esfuerzo último de los aceros 
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Podemos concluir que para la mayoría de los aceros (de bajo carbono, aleados, inoxidables): 
(5.2) 
(5.3) 
Una gráfica similar a la de la figura 5.7 se obtiene para la relación entre la dureza de un acero y 
el límite de fatiga.  La diferencia principal e importante es que la curva no permanece horizontal 
para valores grandes de dureza, sino que tiende a caer.  Al aumentar la dureza de un acero, no 
necesariamente aumenta el límite de fatiga; para valores altos de dureza, un aumento de ésta 
puede implicar una reducción del límite de fatiga. 
La siguiente expresión es una relación aproximada entre el límite de fatiga, en MPa, y la dureza, 
en grados Brinell (HB), para los aceros[3]: 
(5.4) 
Los datos experimentales muestran que la relación entre el límite de fatiga y el esfuerzo último 
de los aceros depende de la microestructura[4]: 
Aceros al carbono Se’ ≈ 0.6Su (ferrita), (5.5.a) 
Se’ ≈ 0.4Su (perlita), (5.5.b) 
Se’ ≈ 0.25Su (martensita). (5.5.c) 
Aceros aleados Se’ ≈ 0.35Su (martensita). (5.6) 
Una ecuación más elaborada es recomendada por Lessells[citado en 3] 21, para aceros aleados de 
alta resistencia: 
(5.7) 
donde a y b son valores que se obtienen mediante interpolación rectilínea de los datos de la tabla 
5.1. 
Tabla 5.1  Coeficientes a y b para la ecuación 5.7 
Sy 
(MPa) 
a Su 
(MPa) 
b 
588 0.2 588 0.45 
1310 0.4 1372 0 
21 ASTM, Metals, Pub. esp. núm. 196. 
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Las ecuaciones 5.2 a 5.7 se deben usar cuando no se posea información más exacta sobre el 
límite de fatiga o cuando no sea necesario obtenerla, ya que como se dijo, los valores obtenidos 
de Se’ son aproximados.  Cuando se conozca el límite de fatiga de un determinado acero (de 
libros, catálogos, etc.) debe utilizarse dicho valor, ya que seguramente fue encontrado con datos 
experimentales para dicho acero.  Finalmente, ciertas aplicaciones podrían demandar ensayos 
experimentales para obtener un valor más exacto del límite de fatiga para un acero o material en 
particular. 
Para los ejemplos y ejercicios de este capítulo, se utilizará preferiblemente la ecuación 5.2 ó 5.3, 
ya que es sencilla de recordar y usar.  En caso de que se disponga del límite de fatiga, se utilizará 
dicho valor. 
5.6.2 Otros materiales 
A continuación se dan ecuaciones para determinar los límites de fatiga aproximados de algunos 
materiales ferrosos fundidos y las aleaciones de titanio, y las resistencias a la fatiga de las 
aleaciones de aluminio y de cobre, para una duración de 5×108 ciclos, y de magnesio y níquel, 
para una duración de 108 ciclos.  Al igual que para el acero, estas ecuaciones son aproximaciones 
de datos experimentales. 
Aleaciones de aluminio[1,5] 
(5.8.a) Sf’@5×108 ≈ 0.4 Su,  para Su < 330 MPa (48 ksi). 
Sf’@5×108 ≈ 132 MPa = 19 ksi,     para Su ≥ 330 MPa (48 ksi). (5.8.b) 
Aleaciones de cobre[1] 
(5.9.a) Sf’@5×108 ≈ 0.4 Su, para Su < 276 MPa (40 ksi). 
Sf’@5×108 ≈ 96 MPa = 14 ksi,  para Su ≥ 276 MPa (40 ksi). (5.9.b) 
Algunos materiales ferrosos fundidos 
De acuerdo con Faires[3]: 
Acero fundido Se’ ≈ 0.4 Su. (5.10.a) 
Hierro fundido gris Se’ ≈ 0.35 Su. (5.10.b) 
Hierro fundido nodular Se’ ≈ 0.4 Su. (5.10.c) 
Hierro fundido nodular normalizado Se’ ≈ 0.33 Su. (5.10.d) 
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Adicionalmente, Norton[1] plantea lo siguiente para los hierros: 
Se’ ≈ 0.4 Su, para Su < 400 MPa (60 ksi). (5.11.a) 
Se’ ≈ 160 MPa = 24 ksi, para Su ≥ 400 MPa (60 ksi). (5.11.b) 
Aleaciones de magnesio, níquel y titanio 
Juvinall[5] presenta las siguientes relaciones y rangos: 
Aleaciones de magnesio22 (5.12) 
Aleaciones de níquel (5.13) 
Aleaciones de titanio 
Sf’@1×108 ≈ 0.35 Su. 
~0.35 Su < Sf’@1×108 < ~0.5 Su. 
0.45 Su < Se’ < 0.65 Su. (5.14) 
Una conclusión general que puede extraerse de los datos de esta sección es que los límites de 
fatiga o las resistencias a la fatiga son bastante menores que el esfuerzo último.  La relación entre 
el límite de fatiga o la resistencia a la fatiga para 108 o 5×108 ciclos y el esfuerzo último para los 
materiales mencionados varía entre 0.25 (ó menos) y 0.65 aproximadamente.  Además, si se 
tiene en cuenta que existen varios factores que reducen la resistencia a las cargas variables 
(sección 5.8), las resistencias a la fatiga de las piezas de máquinas serán aún mucho menores. 
5.7 VARIACIÓN DE LOS ESFUERZOS 
La variación de los esfuerzos de los elementos de ingeniería es, en general, diferente a la de 
flexión giratoria.  Por lo tanto, es necesario considerar distintos casos de variación de esfuerzos.  
En un elemento sometido a cargas variables, los esfuerzos pueden variar con respecto al tiempo, 
t, de una forma muy irregular como se observa en la figura 5.8, y generalmente es difícil predecir 
con exactitud cómo es tal variación.  Por ejemplo, el esfuerzo normal máximo en una viga de un 
ala de una aeronave puede variar de manera muy irregular, al ser sometida a la fuerza del viento 
y a las vibraciones que debe soportar. 
Figura 5.8  Curva esfuerzo – tiempo (S-t) del punto crítico de un elemento 
22 La resistencia a la fatiga para 108 ciclos es casi 0.35 veces la resistencia a la tracción para la mayoría de las aleaciones de 
magnesio dulces y fundidas[5]. 
S 
t 
 Smax
 Smin
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El modelo de falla por fatiga estudiado en este libro se basa en el diagrama de Wohler (figura 
5.2, por ejemplo), el cual se obtiene con pruebas de flexión giratoria.  Este tipo de carga produce 
una variación sinusoidal de los esfuerzos (figura 5.5.b); por lo tanto, en esta teoría se modela 
cualquier tipo de variación de esfuerzos de una manera sinusoidal23. 
La figura 5.9 muestra un modelo de variación sinusoidal para la variación real de esfuerzos de la 
figura 5.8.  Los valores de los esfuerzos máximo y mínimo se han mantenido iguales a los 
valores reales, y el periodo (o la frecuencia) fue escogido de tal manera que parezca similar al de 
la curva real24. 
Figura 5.9  Modelo sinusoidal de la curva S-t del punto crítico de 
un elemento.  En este caso particular, el esfuerzo es fluctuante (con 
compresión más pequeña) 
Las variables o parámetros de un modelo como el de la figura 5.9 son: 
Smax : esfuerzo máximo. 
Smin : esfuerzo mínimo. 
Sm : esfuerzo medio (o promedio). 
Sa : esfuerzo alternativo (amplitud de la onda). 
RS : relación de esfuerzos; es la relación entre el esfuerzo mínimo y el esfuerzo máximo. 
De la figura 5.9 pueden obtenerse las dos primeras de las siguientes relaciones: 
,
2
minmax
m
SS
S
+
= ,
2
minmax
a
SS
S
−
=      .
max
min
S S
S
R =  (5.15) 
Para esfuerzos cortantes, las ecuaciones son: 
23 En ausencia de corrosión, la forma exacta en que varían los esfuerzos no es tan importante; lo que más incide en la falla por 
fatiga es el número de ciclos y los valores máximos y mínimos de los esfuerzos. 
24 Es de anotar que cada variación de esfuerzos (como las pequeñas variaciones que ocurren a una mayor frecuencia en la figura 
5.8) tiene su aporte en el proceso de fatiga.  Por lo tanto, es importante tener en cuenta su efecto sobre la vida de fatiga. 
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t 
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sminsmax
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SS
S
+
=      ,
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SS
S
−
=      ,
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S S
S
R =  (5.16) 
donde Ssmax, Ssmin, Sms y Sas son los esfuerzos cortantes máximo, mínimo, medio y alternativo, 
respectivamente. 
Otras expresiones que se derivan de las anteriores son: 
,ammax SSS +=           .ammin SSS −=  (5.17) 
,asmssmax SSS +=           .asmssmin SSS −=  (5.18) 
Para el manejo de estas variables, debe tenerse en cuenta que un esfuerzo normal de tracción es 
positivo y un esfuerzo normal de compresión es negativo.  Para el caso de esfuerzos cortantes, 
el esfuerzo es positivo en la dirección en la que éste alcanza su mayor magnitud, y es 
negativo en dirección contraria. 
Las variables en la cuales nos debemos concentrar para la utilización de las ecuaciones de diseño 
son el esfuerzo medio y el esfuerzo alternativo. 
De lo dicho hasta aquí y de las ecuaciones se puede inferir que (a) el esfuerzo alternativo nunca 
es negativo, ya que representa la amplitud de una onda; (b) para el caso de esfuerzos normales, el 
esfuerzo medio puede ser negativo o positivo, mientras que para esfuerzos cortantes el 
esfuerzo medio es siempre positivo (ya que la dirección positiva del esfuerzo es la dirección del 
esfuerzo máximo). 
Algunas variaciones típicas de esfuerzo se muestran en la figura 5.10, con sus nombres y los 
rangos correspondientes para RS. 
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Figura 5.10  Variaciones sinusoidales de esfuerzo con respecto al tiempo 
De acuerdo con el procedimiento que sigue Norton[1] para el caso de torsión o cortante, deben 
calcularse los esfuerzos equivalentes de von Mises.  Para cortante simple, el estado de esfuerzo 
es como el mostrado en la figura 4.40.a (capítulo 4), y el esfuerzo equivalente de von Mises se 
obtiene de la ecuación 4.42: 
;3 222 sYYXXYYXXe SSSSS +−+=σ  (4.42
R) 
entonces 
;577.0/33 2 ssse SSS ≈==σ  
por lo tanto 
.577.0/y          577.0/ asaemsme SS == σσ  (5.19) 
No se incluyó el valor absoluto en la ecuación 5.19, ya que tanto Sms como Sas son siempre 
positivos. 
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Sm = 0 
Sa
Sa
(a) Esfuerzo repetido invertido
(totalmente alternante); por ejemplo, en
una viga sometida a flexión giratoria
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(c) Esfuerzo fluctuante; sólo tracción (línea
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(b) Esfuerzo repetido en una dirección;
Smin = 0 (ó Smax = 0, si el esfuerzo
siempre es de compresión (RS = ∞))
RS = 0 
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t 
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(d) Esfuerzo fluctuante con tracción más
pequeña.  El caso de esfuerzo fluctuante
con compresión más pequeña se muestra
en la figura 5.9, para el que –1 < RS < 0
RS < –1 
0
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(a) Estado superficial
(b) Tamaño de la pieza
(c) Variabilidad en los procesos de manufactura
(d) Temperatura
(e) Efectos varios (corrosión, esfuerzos residuales y otros)
(f) Tipo de carga
(g) Concentradores de esfuerzos
Los efectos de los aspectos (a) hasta (f) sobre la resistencia a la fatiga se cuantifican mediante los 
factores Ka, Kb, Kc, Kd, Ke y Kcar, cuyo producto se designa con el término K: 
.caredcba KKKKKKK =  (5.20) 
5.8.1 Factor de superficie (Ka) 
El estado superficial tiene efecto sobre la resistencia a la fatiga de los elementos; a mayor 
rugosidad de la superficie, menor será la resistencia, ya que las irregularidades de la superficie 
actúan como pequeñísimos concentradores de esfuerzos que pueden iniciar una grieta de manera 
más temprana. 
La manera de introducir el efecto del acabado superficial, así como el de otros aspectos que se 
estudian en las secciones 5.8.2 a 5.8.6, es definiendo factores multiplicadores de la resistencia a 
la fatiga. 
El factor de superficie, Ka, es el coeficiente que tiene en cuenta el efecto del acabado superficial 
sobre la resistencia del material a las cargas variables y está en el intervalo [0, 1].  Para el caso de 
elementos pulidos a espejo Ka = 1, ya que este tipo de superficie es el que tienen las probetas 
para determinar el límite de fatiga; por lo tanto, no habría necesidad de hacer corrección por 
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5.8 FACTORES QUE AFECTAN A LA RESISTENCIA A LA FATIGA 
En las secciones precedentes se habló del diagrama de Wohler, a partir del cual se obtienen el 
límite de fatiga y las resistencias a la fatiga.  Como se dijo, estas propiedades están basadas en 
probetas de ensayo normalizadas (usualmente de 0.3 in de diámetro en la sección más delgada), 
de superficies altamente pulidas (pulido a espejo), trabajando bajo condiciones ambientales 
favorables, como por ejemplo, en ausencia de corrosión y a temperaturas “normales”. 
En general, las características de los elementos de máquinas y de su entorno difieren de aquellas 
de las probetas de ensayo.  Las piezas suelen tener mayores rugosidades, ya que obtener una 
superficie pulida a espejo es un procedimiento costoso.  Las temperaturas de trabajo pueden ser 
“bajas”, tendiendo a fragilizar los materiales, o “muy altas”, reduciendo la resistencia del 
material o produciendo el fenómeno de termofluencia (en inglés, creep).  Los elementos pueden 
tener concentradores de esfuerzos o pueden estar en presencia de agentes corrosivos.  Factores 
como éstos se estudiarán en esta sección, y se presentarán las variables que involucran sus 
efectos sobre la falla de los materiales. 
Los factores que modifican la resistencia a la fatiga son: 
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estado superficial.  Un valor menor que uno implica que el estado superficial reduce en cierto 
grado la resistencia.  Si, por ejemplo, Ka = 0.35, la resistencia a la fatiga corregida para vida 
infinita sería el 35% del límite de fatiga, si se considerara sólo el efecto de la rugosidad. 
La figura 5.11 presenta los resultados de ensayos experimentales efectuados sobre probetas de 
acero con diferentes acabados superficiales.  Las curvas de los acabados más pulidos están por 
encima (los valores de Ka son mayores) de curvas de procesos que producen mayores 
rugosidades o que generan descarburación de la superficie, como ocurre con el laminado en 
caliente y el forjado; una superficie descarburada contiene menor porcentaje de carbono, lo cual 
reduce la resistencia del acero. 
Figura 5.11  Factores de superficie para el acero (fuente: Juvinall[6]).  Pueden 
aplicarse a otros metales dúctiles, pero como valores aproximados[1] 
De la figura se puede observar también que Ka no sólo depende del acabado superficial sino 
también del esfuerzo último del acero.  A mayor esfuerzo último, menor tiende a ser el factor de 
superficie, ya que los aceros más resistentes tienden a ser más sensibles a los efectos de 
concentración de esfuerzos producidos por las imperfecciones de la superficie.  Esto se debe a 
que dichos materiales tienden a ser menos dúctiles, es decir, a tener menos capacidad de 
deformarse plásticamente. 
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Como se dijo, las curvas de la figura 5.11 son válidas para el acero, con el cual se hicieron las 
pruebas experimentales, aunque también pueden usarse para otros metales dúctiles, pero como 
valores aproximados[1].  Para el hierro fundido se puede tomar Ka = 1, porque las 
discontinuidades internas debidas a las inclusiones de grafito, hacen que la rugosidad de la 
superficie no reduzca de manera adicional la resistencia a la fatiga. 
5.8.2 Factor de tamaño (Kb) 
El tamaño de la pieza en las secciones críticas también tiene efecto sobre su resistencia.  En 
general, a mayor tamaño de la pieza menor es su resistencia, aunque para carga axial no existe 
este efecto. 
La pérdida de resistencia con el aumento del tamaño se debe, en gran medida, a que hay una 
mayor probabilidad de que exista un defecto en el volumen que soporta los mayores esfuerzos.  
Considere la figura 5.12 en la cual se muestran las secciones transversales de dos probetas; la 
segunda con el doble de diámetro que la primera.  Si las probetas están sometidas a flexión 
giratoria, los puntos que soportan mayores esfuerzos son los que están entre la circunferencia a 
trazos y el contorno de la sección; si los puntos mostrados fueran defectos, la de mayor diámetro 
tendrá muchos más defectos en la zona crítica, con lo que tendría mayor probabilidad de que se 
iniciara una grieta por alguno de ellos. 
En la literatura se proponen diversas ecuaciones para calcular el factor de tamaño[1,3-5,7-9,entre otros].  
En este texto se sugiere el uso de las siguientes ecuaciones, las cuales son una modificación de 
las propuestas por Budynas y Nisbett[4].  Algunas de estas ecuaciones parecen estar basadas en 
133 conjuntos de datos experimentales con probetas de acero de diámetros entre 0.11 in y 2 in[9]; 
pueden usarse para determinar el factor de tamaño de piezas de acero sometidas a flexión o 
torsión: 
,in) (10 mm 254 si     ,6.0
in) 10 2 si     ,91.0(
in) 2 0.3 si     ,879.0(
mm 254 51 si     ,51.1
mm 51 8 si     ,24.1
in) (0.3 mm 8 si     ,1
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     Flexión o torsión (5.21) 
Figura 5.12  El número de defectos en la zona de mayor esfuerzo de 
una probeta sometida a flexión giratoria tiende a ser mayor en una 
probeta de mayor diámetro 
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donde de es el diámetro de la probeta sometida a flexión giratoria (para otras secciones y otras 
solicitaciones diferentes de flexión giratoria, debe hallarse un diámetro equivalente como se 
discute más adelante).  Las ecuaciones anteriores son dudosas para metales no ferrosos[1]. 
Los datos experimentales sugieren que no existe efecto de tamaño para carga axial (sin embargo, 
ver Kcar (ecuación 5.28.b)); por lo tanto, para piezas sometidas a carga axial: 
.1=bK       Carga axial (5.22) 
Esto significa que la resistencia a la fatiga no se afecta por el tamaño de la pieza. 
Debe tenerse en cuenta que las piezas de gran tamaño tienden a ser menos resistentes a todas las 
solicitaciones y tipos de carga; se recomienda ser precavidos al trabajar con piezas de gran 
tamaño. 
La curva ABC de la figura 5.13 muestra la forma en que varía el factor de tamaño, de acuerdo 
con la ecuación 5.21.  Por ejemplo, Kb ≈ 0.64 para de = 250 mm, es decir, una probeta de 250 
mm de diámetro sometida a flexión giratoria podría soportar un esfuerzo máximo de ~0.64Se’ sin 
que ocurra falla.  Para diámetros menores a 8 mm (que es aproximadamente el tamaño usual de 
las probetas de ensayo para fatiga), la resistencia a la fatiga de la pieza se toma 
(conservadoramente) igual al límite de fatiga, es decir, se toma Kb = 1 (línea AB). 
Figura 5.13  Variación del factor de tamaño con respecto al diámetro equivalente25 
Para utilizar la ecuación 5.21 para secciones no circulares y solicitaciones diferentes a flexión 
giratoria, se debe determinar un diámetro equivalente, de.  La manera de determinar los 
diámetros equivalentes no se explica aquí, pero se presentan los resultados para algunas 
secciones típicas.  El estudiante puede consultar algunos textos de diseño[1,4] si quiere ahondar en 
el tema. 
Para secciones circulares de diámetro d, sometidas a: 
25 Considere, por ahora, que el diámetro equivalente es el diámetro de la probeta sometida a flexión giratoria. 
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Flexión giratoria: de = d. (5.23.a) 
Flexión no giratoria26: de = 0.37d. (5.23.b) 
Torsión: de = d. (5.23.c) 
Para secciones rectangulares o en “I” (figura 5.14) sometidas a flexión no giratoria: 
Sección rectangular de área hb:  de = 0.808 hb . (5.24) 
Sección en “I” (figura 5.14): de = 0.808 hb , si th > 0.025h. (5.25) 
Figura 5.14  Sección en “I” 
5.8.3 Factor de confiabilidad (Kc) 
Como se ha visto hasta ahora, la teoría de fatiga se basa, en gran medida, en datos 
experimentales.  Como la mayoría de las curvas y datos obtenidos corresponden a la tendencia 
“media” que siguen los puntos de ensayo, la confiabilidad de estos datos es del 50%.  Considere, 
por ejemplo, que alguien quiere determinar el límite de fatiga de un determinado material; lo que 
puede hacer es tomar varias muestras del material, elaborar probetas de ensayo de fatiga y anotar 
los diferentes límites de fatiga obtenidos.  Con los datos se construye un histograma o 
distribución de frecuencias, que consiste en dividir el rango de valores obtenidos en un número 
pequeño de intervalos (seis, para el ejemplo de la figura 5.15).  Se cuenta el número de datos que 
pertenecen a cada intervalo y se construye un rectángulo cuya base es igual a la amplitud del 
intervalo, y cuya altura es proporcional al número de datos en dicho intervalo.  Esto se ilustra en 
la figura 5.15.  En la práctica, los datos de las propiedades de un material, como el límite de 
fatiga, siguen una distribución “normal”, la cual tiene forma de campana. 
26 Existe “flexión no giratoria” cuando se somete un elemento, que no gira, a un momento flector variable en magnitud pero que 
no cambia de dirección. 
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Figura 5.15  Dispersión de los valores experimentales del límite de fatiga de un material 
Si se toma como límite de fatiga del material el valor promedio obtenido, éste tendrá una 
confiabilidad del 50%, lo que significa que la mitad de las piezas construidas con este material 
tendrán un límite de fatiga igual o superior al valor promedio; la mitad, ya que a partir del valor 
promedio hacia la derecha, el área que queda (probabilidad) es la mitad del área total. 
Esto sucede también con otros datos, curvas y ecuaciones obtenidas experimentalmente; los 
valores calculados con las ecuaciones o determinados mediante curvas normalmente son 
promedios. 
El factor de confiabilidad, Kc, corrige la resistencia a la fatiga de tal manera que se tenga una 
mayor probabilidad (y confiabilidad) de que la resistencia real de una pieza sea mayor o igual 
que el valor corregido.  Para la determinación de este factor se supone que la desviación estándar 
de la resistencia a la fatiga es de 8%.  Utilizando ecuaciones estadísticas correspondientes a la 
campana de Gauss (distribución normal) se obtiene la siguiente tabla: 
Tabla 5.2  Factor de confiabilidad (Kc) 
Confiabilidad 
(%) 
Kc 
50 1 
90 0.897 
99 0.814 
99.9 0.753 
99.99 0.702 
99.999 0.659 
Al igual que Ka y Kb, el factor de confiabilidad varía entre 0 y 1.  Teóricamente, una 
confiabilidad del 100% no se podría lograr ya que la campana de Gauss se extiende hasta menos 
infinito; sin embargo, como se observa en el diagrama de barras de la figura 5.15, los datos 
reales se extienden en un rango finito de valores.  Para propósitos prácticos, una confiabilidad 
teórica del 99.9% sería suficiente en muchos casos.  El diseñador decide con que confiabilidad 
trabaja, aunque es bueno recordar que el factor de seguridad, N, tiene en cuenta también las 
incertidumbres en las propiedades del material y en los datos experimentales.  La decisión de 
F
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(5.26.b) 
De acuerdo con la ecuación 5.26.a, a 450 °C la resistencia a la fatiga de los aceros no se ha 
alterado con la temperatura, y a 550 °C ésta se ha reducido en un 58% (Kd = 0.42).  
Contradictoriamente, la aplicación de la ecuación 5.26.b indica que Kd ≈ 1 para 20 °C ≤ Temp ≤ 
250 °C; a partir de 250 °C Kd se reduce hasta un valor de 0.68 para 550 °C.  Teniendo en cuenta 
esto, en este texto se usará:   
C. 250C 20     si     ,1 °≤≤°= empd TK  (5.26.c) 
La ecuación 5.26 sólo debe utilizarse para aceros. 
Como se dijo, la temperatura tiende a afectar las diferentes propiedades de los materiales.  
Por ejemplo, la resistencia máxima a la tracción y el esfuerzo de fluencia varían con la 
temperatura, y estos cambios deben tenerse en cuenta cuando se aplican las ecuaciones de 
diseño por fatiga.27 
27 Si la temperatura de operación es menor que la ambiente se recomienda investigar la posibilidad de fractura frágil[4].  Si la 
temperatura es mayor que la ambiente, se recomienda tener en cuenta que la resistencia de fluencia disminuye rápidamente con la 
temperatura[4].  Además, a altas temperaturas los esfuerzos tienden a producir termofluencia, y es importante considerar esto.  Si 
se va a diseñar un elemento sometido a muy altas temperaturas, es indispensable un conocimiento suficiente de estos fenómenos.  
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tomar cierta confiabilidad debe estar ligada a la selección de N; para valores bajos de N se 
podrán tomar confiabilidades altas, mientras que para valores muy conservadores, no sería 
necesario un valor grande de confiabilidad. 
5.8.4 Factor de temperatura (Kd) 
Las propiedades de un material dependen de su temperatura, Temp.  Por ejemplo, un acero puede 
fragilizarse al ser sometido a “bajas” temperaturas, y tanto la resistencia máxima a la tracción 
como la resistencia a la fatiga pueden reducirse notoriamente por encima de unos 500 °C.  Para 
tener en cuenta el efecto de reducción de resistencia a la fatiga, se utiliza el factor de 
temperatura, Kd, que varía entre 0 y ~1, dependiendo de la temperatura: cero cuando la 
resistencia es nula y uno cuando la resistencia para vida infinita es igual al límite de fatiga, es 
decir, cuando la temperatura no modifica la resistencia. 
Para determinar el factor de temperatura de los aceros, puede utilizarse una de las siguientes 
ecuaciones empíricas.  La ecuación 5.26.a es sugerida por Shigley y Mitchell[10, citado en 1] y la 
5.26.b por Budynas y Nisbett[4]: 
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5.8.5 Factor de efectos varios (Ke) 
Existen otros factores que modifican la resistencia a la fatiga de los materiales; todos los efectos 
no considerados por los otros factores son cuantificados por el factor Ke.  Sin embargo, es muy 
escasa la información cuantitativa sobre dichos efectos.  En general, 0 ≤ Ke ≤ 1; en ausencia de 
corrosión, esfuerzos residuales, etc., se puede tomar Ke = 1.  Algunos de los fenómenos a tener 
en cuenta en un diseño por fatiga incluyen: 
Corrosión 
Aunque hay información limitada sobre la resistencia de los materiales en entornos severos[1], la 
corrosión por agua o aire, por ejemplo, tiene un efecto altamente perjudicial sobre la resistencia 
a la fatiga.  Una grieta esforzada en presencia de corrosión crecerá mucho más rápido; además, 
aún en ausencia de variación de esfuerzo las grietas tienden a crecer.  Es por esto que el 
fenómeno de corrosión es tan perjudicial para los elementos de máquinas. 
El fenómeno de pérdida de resistencia a la fatiga por corrosión no ha sido suficientemente 
estudiado, pero hay algunos datos que pueden servir de ayuda al diseñador.  Sin embargo, un 
estudio experimental bajo las condiciones particulares sería conveniente en los casos requeridos.  
No existe límite de fatiga en presencia de corrosión[1,4] (ya que las grietas aparecen y crecen 
con el tiempo).  Contradictoriamente, las dos curvas a trazos de la figura 5.11 sugieren que sí 
existe límite de fatiga para el acero en presencia de corrosión (el efecto de corrosión se tendría en 
cuenta con el factor Ka).  Por otro lado, Norton
[1] propone la siguiente ecuación para elementos 
de acero al carbono en agua limpia. 
(5.27) 
Es decir, el límite de fatiga es aproximadamente constante (100 MPa) independientemente de la 
cantidad de carbono del acero.  Entonces, con respecto al límite de fatiga en un ambiente 
corrosivo, sería lo mismo un acero de bajo carbono que uno de alto carbono.  Para el caso 
representado por la ecuación 5.27, no se utilizaría el factor de efectos varios, sino que se tomaría 
directamente 100 MPa como límite de fatiga. 
La resistencia a la fatiga tiende a reducirse si el agua que rodea el elemento es salada, si la 
temperatura es alta o si la frecuencia de aplicación de la carga es baja. 
También existe la corrosión por apriete (en ajustes forzados).  Por ejemplo, en uniones 
atornilladas, cojinetes, cubos de ruedas dentadas y árboles o ejes.  El proceso involucra cambio 
de color en la superficie, picadura y finalmente fatiga.  El factor Ke varía entre 0.24 y 0.90, 
dependiendo del material de las piezas del ajuste.[4] 
Proceso de manufactura 
Los procesos de manufactura tienen un efecto significativo en las propiedades de los materiales, 
incluyendo la resistencia a la fatiga.  Las propiedades de un material dependerán de si éste es 
fundido, laminado, forjado, tratado térmicamente, etc., ya que estos procesos modifican la 
microestructura y las características de los granos (si los hay).  Como la propagación de grietas 
MPa. 100≈'Se  
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se facilita a lo largo de los límites de grano, cualquier proceso de manufactura que modifique el 
tamaño, orientación y forma de los granos afectará la resistencia a la fatiga.  Por ejemplo, 
procesos como el laminado, estirado y extrusión tienden a producir granos alargados en la 
dirección del estirado.  Por lo tanto, la resistencia a la fatiga variará en direcciones diferentes.  
Procesos como el recocido tienden a liberar esfuerzos residuales, a hacer crecer los granos y a 
que éstos sean esféricos.  La liberación de esfuerzos es generalmente benéfica, pero los otros dos 
aspectos tienden a producir un efecto negativo sobre la resistencia a la fatiga.  Para terminar, hay 
que tener en cuenta que al procesar un material cuya resistencia a la fatiga inicial se conozca, la 
resistencia final será en general diferente. 
Esfuerzos residuales 
De acuerdo con lo dicho en el párrafo anterior, cuando se reprocesa un material, por ejemplo 
mediante forja o mecanizado, sus propiedades pueden cambiar, debido en parte a que los 
procesos de manufactura tienden a dejar esfuerzos residuales.  Estos esfuerzos se deben a la 
recuperación elástica después de una deformación plástica no uniforme.  Los esfuerzos 
residuales son perjudiciales si son de tracción, pero son benéficos si son de compresión, ya que 
éstos inhiben la generación o crecimiento de grietas y, por lo tanto, la falla por fatiga.  Algunos 
procesos que producen esfuerzos residuales de compresión benéficos son el recocido y algunas 
veces el laminado, la extrusión y el martillado o forjado[4,7]; esfuerzos residuales de tracción 
pueden aparecer después del forjado, extrusión, laminado, mecanizado y rectificado[7]. 
Existen varias técnicas para introducir esfuerzos residuales de compresión que aumentan 
significativamente la resistencia a la fatiga.  Algunas de estas técnicas son el graneado con 
perdigones, el preesforzado mecánico y los tratamientos térmicos y superficiales.  La mayoría 
producen esfuerzos de compresión biaxiales en la superficie, esfuerzos de compresión triaxiales 
debajo de la superficie y esfuerzos de tracción triaxiales en la parte interna.  Estos métodos son 
utilizados en muchos elementos de máquinas.  Norton[1] (páginas 277 a 282) describe algunas de 
estas técnicas con cierto detalle. 
Recubrimientos 
Los recubrimientos afectan significativamente la resistencia a la fatiga.  La carburización, por 
ejemplo, produce un alto contenido de carbono en la superficie de un acero, aumentando la 
resistencia mecánica e impartiendo un esfuerzo residual compresivo en la superficie.  Las 
superficies electrochapadas son muy porosas y tienden a reducir la resistencia, incluso en 50%[7].  
Similarmente, los recubrimientos metálicos como el cromado, niquelado o cadmizado reducen la 
resistencia a la fatiga hasta en 50%[4].  Por otro lado, el galvanizado (enchapado en zinc) no 
afecta significativamente la resistencia a la fatiga[4,7].   
5.8.6 Factor de carga (Kcar) 
El comportamiento a la fatiga de un elemento depende también del tipo de carga al cual se 
somete.  Las resistencias a la rotura y a la fluencia de un material son diferentes para esfuerzos 
cortantes y normales; sucede lo mismo con la resistencia a la fatiga.  Además, también hay 
diferencia entre carga axial y flexión, a pesar de que ambos tipos de carga generan esfuerzos 
normales.  Tal como se dijo en la sección 5.5.1, el límite de fatiga es una propiedad para flexión 
giratoria.  La resistencia a la fatiga para los tipos de carga restantes difiere de Se’. 
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De acuerdo con datos experimentales de aceros podemos afirmar lo siguiente: (a) para cualquier 
tipo de flexión, giratoria y no giratoria, la resistencia a la fatiga (para una probeta normalizada y 
pulida) es igual al límite de fatiga.  (b) La resistencia a la fatiga en torsión es aproximadamente 
0.577Se’. 
28  (c) Para carga axial existe una gran variabilidad de los datos experimentales; éstos 
indican que la relación entre la resistencia a la fatiga bajo carga axial y Se’ oscila entre 0.6 y más 
de 1[3].  Típicamente, se recomienda tomar 0.7[1,8], 0.8[3,11], 0.85[4] o 0.9[7,5]. 29  Mientras que en 
flexión y torsión los máximos esfuerzos ocurren en un pequeño volumen del elemento, todo el 
volumen de una pieza a carga axial está sometido al máximo esfuerzo.  Se cree que la menor 
resistencia a la fatiga para carga axial se debe, en gran medida, a la mayor probabilidad de que se 
presente una microgrieta en el mayor volumen esforzado.
La relación entre la resistencia a la fatiga para cada tipo de carga y el límite de fatiga se 
denomina factor de carga, Kcar.  Entonces, de acuerdo con lo dicho en el párrafo anterior, en 
este texto se asumirá que: 
flexión. para     ,1=carK  (5.28.a) 
axial. carga para     ,7.0≈carK  (5.28.b) 
 torsión.para     ,577.0≈carK  (5.28.c) 
El caso de torsión se puede tratar calculando los esfuerzos de von Mises equivalentes a los 
esfuerzos aplicados[1].  Entonces, se obtienen esfuerzos medios y alternativos normales y no 
es necesario usar el factor 0.577, indicado arriba para torsión.  Entonces: 
Kcar = 1,   para torsión, calculando los esfuerzos equivalentes de von Mises. (5.28.d) 
28 La literatura sugiere diversos valores para la relación entre la resistencia ideal a la fatiga para torsión y Se’ (Kcar para torsión). 
Se sugiere 0.577[1], 0.58[7,11], 0.59[4] o 0.6[3].  Por otro lado, se sugiere tomarla como 0.58 para metales dúctiles[5], 0.55 para 
aceros y aleaciones ligeras[8] y 0.8 para materiales frágiles[5] y fundiciones[8].  Adicionalmente, Faires[3] indica que para torsión 
hay que ser precavidos: para el cobre el intervalo se aproxima más a 0.4 a 0.56, y para hierros fundidos a 0.8 a 1 (Budynas y 
Nisbett[4] indican que el valor promedio es de 0.9 para el hierro fundido gris).  Finalmente, el manual estándar de diseño de 
máquinas[13] resume los siguientes rangos experimentales (valor promedio entre paréntesis): aceros forjados 0.52 a 0.69 (0.60), 
Al forjado 0.43 a 0.74 (0.55), Cu y sus aleaciones forjado 0.41 a 0.67 (0.56), Mg y sus aleaciones forjado 0.49 a 0.61 (0.54), 
titanios 0.37 a 0.57 (0.48), hierros fundidos 0.79 a 1.01 (0.90) y Al, Mg y sus aleaciones fundidos 0.71 a 0.91 (0.85). 
29 Juvinall[6] sugiere tomar Kcar = 0.9 para carga axial pura o entre 0.7 a 0.9 cuando exista excentricidad de la carga axial.  Por 
otro lado, Pisarenko et al.[8] sugieren tomar, para carga axial, Kcar = 0.7 para aceros y Kcar = 0.65 para fundiciones; sin embargo, 
Budynas y Nisbett[4] indican un valor promedio de 0.9 para el hierro fundido gris (igual que para torsión).  Además, Faires[3]… 
…indica que el valor de Kcar (carga axial) es cercano a 0.6 para aceros ordinarios al carbono y a 1 para aceros aleados, pero que 
la evidencia no es convincente. 
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La expresión para Kcar para cortante directo no parece estar documentada.  En ausencia de 
datos confiables, en este texto se propone usar, conservativamente, Kcar ≈ 0.577×0.7 ≈ 0.40, 
cuando el esfuerzo cortante se calcule como un esfuerzo promedio (ver, por ejemplo, 
secciones 2.6.1 y 2.6.3 del capítulo 2).  Esta recomendación se basa en que (al igual que 
torsión) el esfuerzo es cortante y (a diferencia de torsión y de manera similar a carga axial) 
toda el área está sometida al esfuerzo calculado.  Si se están calculando los esfuerzos 
equivalentes de von Mises, podría tomarse Kcar ≈ 0.7. 
5.8.7 Concentradores de esfuerzos - factores Kf , Kfm y Kff 
En el capítulo 3 (sección 3.6) se estudió el concepto de concentrador de esfuerzos.  Los 
concentradores de esfuerzos son discontinuidades de las piezas, tales como chaveteros, agujeros, 
cambios de sección y ranuras, que producen un aumento localizado de los esfuerzos.  Como se 
estudió en la sección 3.6.2, para cargas estáticas el factor de concentración de esfuerzos, Kt, se 
tiene en cuenta en el diseño de materiales frágiles (con algunas excepciones), pero no en dúctiles. 
Por otro lado, como se vio en la sección 3.6.3, los concentradores de esfuerzos tienden a afectar a 
los elementos dúctiles y frágiles sometidos a cargas variables.  Sin embargo, los diversos 
materiales tienen diferentes “sensibilidades” a los concentradores.  Entonces, además de Kt, se 
usan unos factores de concentración de esfuerzos por fatiga (Kf, Kfm y Kff), los cuales se 
estudian a continuación. 
Factor de concentración de esfuerzos por fatiga, Kf (vida infinita) 
El factor de concentración de esfuerzos por fatiga, Kf, es un valor que multiplica al esfuerzo 
nominal, con el fin de obtener un valor “corregido” del esfuerzo, que tenga en cuenta el efecto de 
la discontinuidad.  Este factor se aplica al esfuerzo alternativo[1] cuando se diseña para vida 
infinita.  De acuerdo con estudios experimentales, Kf  depende de: (a) el factor de concentración 
de esfuerzos, Kt, (b) el material y (c) el radio, r, de la discontinuidad. 
Para tener en cuenta estos dos últimos, se define el índice de sensibilidad a la entalla, q, que es 
un coeficiente cuyo valor representa qué tan sensible es el material a la discontinuidad de radio r 
(qué tanto se afecta su resistencia a la fatiga).  El coeficiente q varía desde 0, cuando el material 
no tiene sensibilidad a la discontinuidad, hasta 1, cuando el material es totalmente sensible a 
ésta. 
El índice de sensibilidad a la entalla se ha definido matemáticamente como: 
(5.29) 
de donde: 
(5.30) 
,
1
1
−
−
=
t
f
K
K
q
).1(1 −+= tf KqK
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Como q varía entre 0 y 1, de acuerdo con la ecuación 5.30, el valor de Kf varía entre 1 (cuando el 
material no tiene sensibilidad a la entalla) y Kt (cuando el material es totalmente sensible a la 
entalla). 
Al encontrar los coeficientes Kt y q se obtiene, entonces, el valor de Kf.  El coeficiente Kt se 
obtiene de las curvas del apéndice 5 o de algunas similares.  El valor de q se obtiene a partir de: 
,
1
1
ra
q
+
=  (5.31) 
donde r es el radio de la discontinuidad y  es una constante que depende del material y que se 
denomina constante de Neuber.  La tabla 5.3 suministra valores de la constante de Neuber para 
aceros; Norton[1] presenta también valores de esta constante para aluminios.  El índice de 
sensibilidad a la entalla, q, de los hierros fundidos es muy pequeño (varía entre 0 y 0.2 
aproximadamente); se recomienda tomar el valor conservador de q = 0.2[4].  La ecuación 5.31 
puede utilizarse para construir curvas de sensibilidad a la entalla.  Estas curvas se muestran en la 
figura 5.16.  Es de anotar que éstas son válidas para entallas cuya profundidad es menor que 
cuatro veces el radio y que deberían usarse con precaución para entallas más profundas. 
Por lo tanto, el índice de sensibilidad a la entalla puede calcularse mediante la ecuación 5.31 
o puede obtenerse directamente de la figura 5.16.
En la figura 5.16 se observa que a mayor resistencia, mayor es el índice de sensibilidad a la 
entalla.  Esto se debe a que a mayor resistencia del acero o aleación de aluminio, menor tiende a 
ser su ductilidad (capacidad de fluir plásticamente) y, por tanto, mayor su sensibilidad al 
concentrador de esfuerzos. 
De acuerdo con lo descrito hasta aquí, Kf  se determina mediante la ecuación 5.30, después de 
obtener Kt y q.  Sin embargo, Kf  se puede determinar experimentalmente comparando 
directamente los límites de fatiga de probetas con y sin concentrador de esfuerzos.  Éste es el 
método más exacto, y es particularmente apropiado para elementos que tengan formas, tamaños 
y materiales relativamente estandarizados[6].  Las roscas estándar son un buen ejemplo; la tabla 
5.4 presenta valores de Kf  para roscas estándar de acero
30.  Estos valores tienen en cuenta tanto 
la concentración de esfuerzos producida por los filetes como por la rugosidad de la superficie.  
Por lo tanto, no es necesario usar el factor de superficie, Ka, cuando se usen los valores de la 
tabla 5.4.  Además, de esta tabla se observa que una rosca laminada tiene mayor resistencia a la 
fatiga que una tallada. 
30 Es de anotar que estos valores, representativos de roscas estándar, pueden ser inexactos para roscas que no sean estándar; por 
ejemplo, roscas con radios de redondeo muy pequeños o muy grandes.  Además, el diseño de la tuerca o rosca interna afecta en 
gran medida a la resistencia a la fatiga de un perno determinado[6].  
a
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Tabla 5.3  Constante de Neuber para aceros[1] 
Su 
a
Carga axial y flexión Torsión 
(ksi) (MPa) (in0.5) (mm0.5) (in0.5) (mm0.5) 
50 345 0.130 0.66 0.093 0.47 
55 380 0.118 0.59 0.087 0.44 
60 415 0.108 0.54 0.080 0.40 
70 485 0.093 0.47 0.070 0.35 
80 550 0.080 0.40 0.062 0.31 
90 620 0.070 0.35 0.055 0.28 
100 690 0.062 0.31 0.049 0.25 
110 760 0.055 0.28 0.044 0.22 
120 825 0.049 0.25 0.039 0.20 
130 895 0.044 0.22 0.035 0.18 
140 965 0.039 0.20 0.031 0.16 
160 1100 0.031 0.16 0.024 0.12 
180 1240 0.024 0.12 0.018 0.09 
200 1380 0.018 0.09 0.013 0.07 
220 1515 0.013 0.07 0.009 0.05 
240 1655 0.009 0.05 
Notas: (a) Los valores de la constante de Neuber para torsión equivalen a los 
de esfuerzos normales, cuando se toma un valor de Su que sea 20 ksi (138 
MPa) mayor que el del material. 
(b) Para carga axial y flexión, la constante de Neuber puede calcularse
aproximadamente
 con[4]: 37242 102670.0101509.0103078.02458.0 uuu SSSa −−− ×−×+×−≈ , donde Su 
está en ksi y a
 
está en in0.5.  Para torsión en aceros de baja aleación, se 
puede usar esta ecuación pero aumentando Su en 20 ksi
[4]. 
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Figura 5.16  Curvas para la determinación del índice de sensibilidad a la entalla, q (parte 1) 
(b) Aluminio tratado térmicamente (-T)
Figura 5.16  Curvas para la determinación del índice de sensibilidad a la entalla, q (parte 2) 
Radio de la discontinuidad, r (in) 
       0 
   0.1 
   0.2 
   0.3 
   0.4 
   0.5 
   0.6 
   0.7 
   0.8 
   0.9 
   1.0 
q
 0.02  0.04  0.06  0.08  0.10  0.12    0  0.14  0.16  0.18  0.20 
Su 
 (MPa)  (ksi) 
621 90 
414 60 
276 40 
207 30 
138 20 
Radio de la discontinuidad, r (a) Aceros (in) 
       0 
   0.1 
   0.2 
   0.3 
   0.4 
   0.5 
   0.6 
   0.7 
   0.8 
   0.9 
   1.0 
q
 0.02  0.04  0.06  0.08  0.10 0.12   0 0.14  0.16  0.18  0.20 
  Su 
  (MPa)  (ksi)    (MPa)  (ksi) 
1379 200 1241 180 
1103 160 965 140 
 965 140 827 120 
 827 120 689 100 
 689 100 552 80 
 552 80 414 60 
 483 70 345 50 
 414 60 
 345 50 
  Esfuerzo      Torsión 
 normal 
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(c) Aluminio recocido y endurecido por deformación (-O & -H)
Figura 5.16  Curvas para la determinación del índice de sensibilidad a la entalla, q (parte 3) 
Tabla 5.4  Factores de concentración de esfuerzos por fatiga para roscas, 
válidos para elementos de acero sometidos a tracción o flexión[1,3,6] 
Clase de rosca 
Kf (tracción o flexión) 
Recocida 
Dureza < 200 HB 
Grado SAE ≤  2 
Clase SAE (ISO) ≤  5.8 
Endurecida 
Dureza > 200 HB 
Grado SAE ≥  4 
Clase SAE (ISO) ≥  6.6 
Laminada Tallada Laminada Tallada 
Unified National Standard 
(UNS) con raíces planas 
Cuadrada 
2.2 2.8 3.0 3.8 
Unified Nacional Standard 
(UNS) con raíces 
redondeadas 
1.4 1.8 2.6 3.3 
Los grados y clases de los pernos se dan en el capítulo 8 (tablas 8.3 y 8.4). 
Los ejes con chaveteros son elementos que también están estandarizados.  Podría ser adecuado 
usar valores de Kf para chaveteros estándar, ya que las normas establecen ciertas relaciones 
entre las dimensiones de éstos.  Sin embargo, la resistencia a la fatiga se ve afectada también por 
factores como la longitud del chavetero, si la chaveta es de igual o menor longitud que éste, el 
ajuste de la chaveta sobre el chavetero y el ajuste entre el eje y el elemento que se monta sobre 
dicho eje. 
Radio de la discontinuidad, r (in) 
       0 
   0.1 
   0.2 
   0.3 
   0.4 
   0.5 
   0.6 
   0.7 
   0.8 
   0.9 
   1.0 
q
 0.02  0.04  0.06  0.08  0.10  0.12    0  0.14  0.16  0.18  0.20 
Su 
 (MPa)  (ksi) 
310 45 
241 35 
172 25 
138 20 
103 15 
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Desafortunadamente, la literatura presenta información diversa, contradictoria e incompleta con 
respecto a la resistencia a la fatiga y la concentración de esfuerzos en chaveteros31.  En 
particular, mientras que algunos autores calculan Kf  a partir de Kt y q, otros usan directamente 
valores de Kf.  El apéndice 5 (figura A-5.18) presenta curvas de Kt  aproximadas para chaveteros 
estándar (norma ANSI B17.1-1967).  Estas curvas se pueden usar junto con las ecuaciones 5.30 
y 5.31 para determinar Kf.  Alternativamente, puede usarse la tabla 5.5, que presenta valores 
aproximados de Kf para chaveteros en acero.  Sin embargo, es de anotar que la información 
experimental no es contundente, así que hay que ser precavidos.   
Teniendo en cuenta que los valores de la tabla 5.5 parecen muy pequeños, en este libro se 
recomienda determinar Kf usando la figura A-5.18 junto con las ecuaciones 5.30 y 5.31.  
Por otro lado, el diseñador debe contemplar la posibilidad de que la herramienta para el 
tallado del chavetero no tenga redondeos estándar, sino bordes más agudos; esto empeora el 
efecto de concentración de esfuerzos. 
Al igual que con los valores de la tabla 5.4 para roscas, con los valores de la tabla 5.5 no se 
necesitaría hallar Kt, q, ni aplicar la ecuación 5.30.  Sin embargo, se reitera que no se 
recomienda usar los valores de la tabla 5.5. 
Tabla 5.5  Factores de concentración de esfuerzos por fatiga, Kf, 
para chaveteros en ejes de acero de sección circular maciza[3] 
Características 
del acero 
Chavetero de perfil Chavetero de patín 
Flexión Torsión Flexión Torsión 
Recocido, dureza 
menor que 200 
HB 
1.6 1.3 1.3 1.3 
Endurecido, 
dureza mayor que 
200 HB 
2.0 1.6 1.6 1.6 
31 Peterson[14] presenta curvas de Kt para chaveteros de perfil estándar ANSI en ejes de sección circular maciza.  Estas curvas 
están basadas en los trabajos de Fessler et al.[15] (flexión), Leven[16] (torsión) y Okubo et al.[17] (torsión).  Norton[1] y Budynas y 
Nisbett[4] utilizan estas curvas para el diseño por fatiga de ejes con chaveteros.  Por otro lado, Faires[3], Juvinall[5,6] y 
Loewenthal[18] presentan valores de Kf tomados de Lipson et al.
[19].  Pisarenko et al.[8] y Spotts[20] (citando a Peterson, R.E. 
(1932) Fatigue of shafts having keyways. Proc. ASTM, 32, Parte II, p. 413) presentan también diversos valores de Kf.  Por otro 
lado, Mott[11] (citando a Oberg, Erik et al. (1988) Machinery’s handbook, 23rd edition. New York: Industrial Press, p. 293) 
presenta un par de valores de Kt para el caso de flexión y torsión, dependiendo del tipo de chavetero (perfil o patín). 
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EJEMPLO 5.1 
Una pieza de acero, con Su = 550 MPa, tiene un cambio de sección con radio r = 2.5 mm y 
un factor de concentración de esfuerzos Kt = 1.6.  La pieza está sometida a un momento 
flector en la sección de la discontinuidad.  Hallar el índice de sensibilidad a la entalla y el 
factor de concentración de esfuerzos por fatiga. 
Figura 5.17  Elemento de sección circular con cambio de sección 
Solución: 
El índice de sensibilidad a la entalla del material se obtiene usando la ecuación 5.31.  La 
constante de Neuber se toma de la tabla 5.3; para Su = 550 MPa, a  = 0.40 mm
0.5.  
Reemplazando este valor en la ecuación 5.31 se obtiene: 
.80.0
mm 5.2
mm 40.0
1
1
0.5
=
+
=q  
Esto indica que esta pieza de acero es 80% sensible a este concentrador de esfuerzos. 
De la ecuación 5.30 se obtiene el factor de concentración de esfuerzos por fatiga: 
.48.1)16.1( 8.01)1(1 =−+=−+= tf KqK  
Factor de concentración de fatiga al esfuerzo medio, Kfm 
El factor de concentración de fatiga al esfuerzo medio, al igual que Kf, es un valor que multiplica 
al esfuerzo nominal, con el fin de obtener un valor “corregido” de esfuerzo.  Este factor se aplica 
al esfuerzo medio para materiales dúctiles.  El valor de Kfm depende de la fluencia localizada 
que pudiera ocurrir alrededor de la discontinuidad.  Aquí se dan las ecuaciones para el cálculo de 
Kfm
[2, citado en 1]; la explicación de éstas se puede consultar en Norton[1]: 
.0     entonces  2  si
,     entonces    si
,     entonces    si
=>−
−
=>
=<
fmyminmaxf
m
afy
fmymaxf
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KSSSK
S
SKS
KSSK
KKSSK
 (5.32) 
d D 
r = 2.5 mm 
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Se recomienda usar el valor conservador de Kfm = 1 cuando, de la ecuación 5.32, Kfm < 1. 
Sin embargo, Budynas y Nisbett[4] recomiendan evitar en lo posible la fluencia en las 
discontinuidades (para lo cual Kfm = Kf).  Similarmente, Norton
[1] recomienda tomar siempre Kfm 
= Kf.  Consecuentemente, en este texto se recomienda usar siempre la siguiente ecuación 
conservativa: 
. ffm KK =  (5.33) 
Factor de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita, Kff 
El efecto del concentrador de esfuerzos sobre la resistencia a la fatiga varía con el número de 
ciclos.  Recuerde que una discontinuidad en un material dúctil sometido a una carga estática, 
prácticamente no afecta la resistencia de la pieza.  Pues bien, al pasar de un ciclo de carga a un 
número indefinido de ciclos de carga sobre materiales dúctiles, el efecto de la discontinuidad 
sobre la resistencia pasa de ser nulo a ser máximo. 
El efecto de los concentradores sobre la resistencia a la fatiga en vida finita se tiene en cuenta 
mediante el factor de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita, Kff.  Este valor, 
al igual que Kf, es mayor o igual a 1 y se aplica al esfuerzo alternativo.  De acuerdo con datos 
experimentales sobre aceros de baja resistencia, Kff = 1 para vidas menores de 1000 ciclos, lo 
que significa que la resistencia a la fatiga no se ve afectada por la concentración de esfuerzos.  El 
coeficiente Kff aumenta hasta alcanzar el valor de Kf cuando el número de ciclos es de 10
6. 
Las ecuaciones para el cálculo de Kff, dadas a continuación, son válidas para aceros y materiales 
dúctiles de baja resistencia[1]: 
(5.34.a) 
Para materiales frágiles o de alta resistencia[1]: 
(5.34.b) 
Como lo hacen varios autores (por ejemplo, Norton[1]), se recomienda usar la siguiente ecuación 
(la cual podría ser conservativa para los aceros y materiales dúctiles de baja resistencia) para 
todo material y todo nc: 
 (5.35) 
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Figura 5.18  Diagrama Sn-nc típico de muchos aceros (nota: para esfuerzos cortantes, Sn = Sus en 
el punto A) 
32 Budynas y Nisbett[4] presentan una curva de Sn103/Su en función de Su, para flexión.  Esta relación varía entre 0.9 (si Su ≤ 70 ksi) 
y 0.774 (para Su = 200 ksi).  Sin embargo, esta curva es obtenida matemáticamente, y no se proporciona una validación 
experimental.  Más aún, ensayos experimentales con aceros forjados (Su < 200 ksi) indican que Sn103/Su es 0.9 o mayor
[1]. 
100  103  nc  106 nc   (log) 
    Sn (log) 
Su 
KSe’ 
A 
B 
C 
   Sn103 
      Sn 
D 
LCF HCF 
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5.9 RESISTENCIA A LA FATIGA CORREGIDA PARA VIDA FINITA E INFINITA 
El límite de fatiga, Se’, y la resistencia a la fatiga para vida finita, Sf’, estudiadas en las secciones 
5.5.1 y 5.5.2, son aplicables a probetas normalizadas y pulidas girando sometidas a flexión.  
Como se vio en las secciones anteriores, los elementos de máquinas distan mucho de tener las 
características de estas probetas de ensayo; pueden tener superficies rugosas, estar sometidos a 
otros tipos de carga y trabajar en condiciones ambientales severas. 
Vamos a denominar resistencia a la fatiga corregida, Sn, a aquella que tiene en cuenta el efecto 
del estado superficial, del tamaño, de la confiabilidad, de la temperatura, del tipo de carga y de 
los efectos varios (pero no de los concentradores de esfuerzos).  Parecería lógico pensar que Sn es 
el producto de los coeficientes Ka, Kb, Kc, Kd, Ke y Kcar por Se’ o Sf’.  Esto es cierto para vida 
infinita, pero los datos experimentales han mostrado que estos factores inciden de manera 
diferente para vida finita. 
En esta sección se estudian las ecuaciones generales para determinar la resistencia a la fatiga 
corregida en función del número de ciclos. 
La figura 5.18 muestra un diagrama típico Sn-nc en escala logarítmica para los aceros (se grafica 
la resistencia corregida).  La curva está dividida en tres rectas AB, BC y CD.  La línea AB está 
en el rango de bajo ciclaje (LCF), es decir, en el rango 100 ≤ nc ≤ 103.  Cuando se diseña un 
elemento para un vida menor o igual a 103 ciclos, puede tomarse, conservadoramente, como 
resistencia a la fatiga corregida el menor valor de ésta en ese rango; es decir, si 100 ≤ nc ≤ 103, Sn 
= Sn103, donde
32 
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Note que a pesar de que con la ecuación anterior se calcula la resistencia a la fatiga corregida 
para nc ≤ 10
3, los factores Ka, Kb, Kc, Kd y Ke no están incluidos en ella.  Esto se debe a que estos 
factores parecen no tener efecto en la resistencia para vidas menores a 103 ciclos. 
Para el rango 103 < nc < 10
6, debe encontrase la ecuación de Sn en función de nc (ecuación de la 
línea BC).  La ecuación de una línea recta en el diagrama logarítmico Sn - nc está dada por: 
(5.37) 
donde a y b son constantes.  De acuerdo con las propiedades de los logaritmos: 
(5.38) 
donde b = log c, entonces 
(5.39.a y b) 
Las constantes a y c se determinan mediante los puntos conocidos B y C: en B, Sn = Sn103 y nc = 
103, y en C, Sn = KSe’ y nc = 10
6, donde, como se vio 
.caredcba KKKKKKK =  (5.20
R) 
Para 106 ciclos, los factores Ka, Kb, Kc, Kd, Ke y Kcar sí están involucrados en la ecuación para Sn, 
indicando que sí afectan a Sn.  Reemplazando estos dos pares de valores en la ecuación 5.39.b 
obtenemos: 
.)10(y          )10( 63
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e
a
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c'KScS ==  
(5.40.a y b) 
De este sistema de ecuaciones se obtienen las constantes a y c: de la ecuación 5.40.a: 
(5.41) 
Reemplazando en la ecuación 5.40.b: 
(5.42) 
entonces: 
(5.43) 
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De ésta se obtiene que: 
(5.44) 
Reemplazando la ecuación 5.43 en la 5.41 se obtiene: 
(5.45) 
Reemplazando las ecuaciones 5.44 y 5.45 en la ecuación 5.39.b, tenemos: 
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Ésta es la ecuación de la resistencia a la fatiga corregida, Sn, en función del número de ciclos, nc, 
para el rango 103 < nc < 10
6. 
En el último rango, nc ≥ 106, Sn es constante (figura 5.18): 
(5.47) 
De acuerdo con esto, un diseño para una duración mayor o igual a un millón de ciclos equivale a 
un diseño para vida infinita. 
En las ecuaciones 5.36 a 5.47 y en el diagrama de la figura 5.18 no se ha incluido el efecto de los 
concentradores de esfuerzos.  En las ecuaciones de diseño estudiadas más adelante se incluirá 
dicho efecto. 
En resumen, para aceros o materiales que exhiben el codo C en nc ≈  106 (figura 5.18), Sn está 
dado por: 
,10  Si 3≤cn  .310nn SS =  (5.48) 
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,10  Si 6≥cn  .'KSS en =  (5.50) 
Puede seguirse un procedimiento similar para materiales que no posean límite de fatiga.  Puede 
demostrarse que para materiales que no exhiben el codo C (ver figura 5.6): 
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,10  Si 3≤cn  .310nn SS =  (5.51) 
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,  Si crefc nn =  .'KSS fn =  (5.53) 
donde z = log(103) – log(ncref) = 3 – log(ncref) y Sf’ = Sf’@ncref es la resistencia a la fatiga para una 
vida ncref.  Por ejemplo, para una aleación de aluminio se podría tomar ncref = 5×108, ya que se 
podría estimar Sf’@5×108 mediante la ecuación 5.8.  Note que no se presenta ecuación para nc > 
ncref.  En este caso podría usarse la ecuación 5.52 (lo cual constituiría una extrapolación), pero el 
resultado tiene una confiabilidad cuestionable y, probablemente, es conservador.  El estudiante 
puede comprobar que para ncref = 10
6, la ecuación 5.52 es equivalente a la 5.49, excepto que en 
ésta se usa Se’ en lugar de Sf’. 
Si ncref = 5×108, z = -5.699 y la ecuación 5.52 es equivalente a: 
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donde, Sn103 en las ecuaciones 5.48 a 5.54 está dado por la ecuación 5.36: 
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5.10 LÍNEAS DE FALLA - EFECTO DEL ESFUERZO MEDIO 
5.10.1 Introducción 
El límite de fatiga y la resistencia a la fatiga para vida finita constituyen propiedades base para el 
diseño de elementos sometidos a cargas variables.  Sin embargo, Se’ o Sf’ no puede ser utilizado 
directamente en el diseño, ya que es obtenido bajo condiciones especiales de esfuerzo: probeta 
normalizada y pulida, girando sometida a flexión bajo condiciones ambientales favorables. 
Particularmente, nos interesa referirnos aquí a las condiciones de flexión giratoria.  Bajo este tipo 
de carga, la probeta sufre una variación sinusoidal de esfuerzo repetido invertido para la cual el 
esfuerzo medio es igual a cero (ver figura 5.10.a o 5.5.b).  Se necesitan ecuaciones de diseño que 
sirvan no sólo para un esfuerzo repetido invertido, sino también para cualquier tipo de variación 
• 
• 
•
• 
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Figura 5.19  Diagramas esfuerzo medio contra esfuerzo alternativo 
Analicemos algunos puntos de los diagramas.  Al someter una probeta a un esfuerzo estático, 
ésta fallará cuando el esfuerzo (máximo) sea igual a la resistencia.  Si el esfuerzo es estático, Smax 
= Smin = Sm y  Sa = 0 (no hay amplitud de onda) o Ssmax = Ssmin = Sms y  Sas = 0 (para esfuerzos 
cortantes); entonces, la falla en estas condiciones estará representada por el punto (Su, 0) o (Sus, 
0).  Al observar los diagramas vemos que las cruces tienden hacia dichos puntos. 
La condición de falla de una probeta a flexión giratoria está representada por la combinación (0, 
Se’) (Kcar = 1 para flexión).  Es decir, el esfuerzo medio es cero y el esfuerzo alternativo (que 
será igual al máximo, de acuerdo con la ecuación 5.17.a) que produce la falla es Se’.  
Efectivamente, en la figura 5.19.a, las cruces tienden a dicho punto. 
Como se dijo en la sección 5.7, el esfuerzo medio cortante se toma siempre positivo, por lo tanto, 
en la figura 5.19.b sólo aparece el lado positivo de Sms; para esfuerzos normales, el esfuerzo 
medio puede ser positivo o negativo, tal como se muestra en la figura 5.19.a. 
Sms 
Sas 
   KcarSe’ 
Sus 
Falla por fatiga 
(a) Diagrama Sm-Sa (esfuerzos normales) (b) Diagrama Sms-Sas (esfuerzos cortantes)
Sm 
Sa 
KcarSe’ 
Su 
Falla inmediata 
por compresión 
Falla por fatiga 
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sinusoidal, donde Sm pueda ser diferente de cero.  Para encontrar dichas ecuaciones fueron 
necesarias más pruebas experimentales, de las cuales se concluyó que, en general, si se agrega 
una componente media del esfuerzo, el elemento falla con una componente alternativa 
menor. 
Las figuras 5.19.a y b muestran las tendencias típicas que siguen los puntos de ensayo 
(materiales dúctiles) en diagramas de esfuerzo medio - esfuerzo alternativo, Sm-Sa y Sms-Sas, 
respectivamente, cuando se someten probetas normalizadas y pulidas a diferentes combinaciones 
de estos esfuerzos.  Las cruces en los diagramas indican las combinaciones (Sm, Sa) o (Sms, Sas) 
para las cuales un pequeño aumento en el esfuerzo medio o en el alternativo produciría la falla de 
la probeta.  Las combinaciones de esfuerzos que estén entre la zona de las cruces y el origen del 
diagrama no producirían falla, mientras que combinaciones de esfuerzos que estén por fuera de 
la zona de las cruces producirían la falla de la probeta de ensayo. 
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Podemos agregar que para ambos diagramas de la figura 5.19, la tendencia de los puntos en el 
lado positivo del esfuerzo medio es similar.  Para Sm < 0, las cruces tienden a subir un poco a 
medida que el esfuerzo medio aumenta en compresión, hasta llegar a unos valores de esfuerzo 
tales que no se produce falla por fatiga, sino que se produce una falla inmediata por compresión 
(fluencia o rotura en el primer ciclo de esfuerzo).  Esto es debido a que los esfuerzos normales de 
compresión inhiben el crecimiento de grietas.  Un punto sometido a esfuerzos cortantes variables 
puede desarrollar grietas, al hacerlo, los esfuerzos normales de tracción, no los de compresión, 
son los encargados de expandir la grieta. 
Como se dijo anteriormente, el caso de torsión se puede trabajar calculando los esfuerzos de 
von Mises equivalentes a los esfuerzos aplicados.  Además, teniendo en cuenta que el caso 
de esfuerzos cortantes es más sencillo, debido a que Sms es siempre positivo, en este texto la 
explicación de las ecuaciones de fatiga se enfoca principalmente en esfuerzos normales. 
Para modelar los datos experimentales para Sm ≥ 0, se han propuesto, entre otros, tres modelos o 
aproximaciones diferentes, las cuales se muestran en la figura 5.20: 
- Línea o parábola de Gerber (1874[4])
- Línea de Goodman modificada (~1890[4])
- Línea de Soderberg (1930[4])
Figura 5.20  Líneas (modelos) de falla en el diagrama esfuerzo medio contra esfuerzo alternativo 
En las secciones 5.10.2 a 5.10.4, se estudian estas tres aproximaciones (válidas para Sm ≥ 0).  En 
la sección 5.10.5 se trata el caso de esfuerzo medio negativo (Sm < 0).  Después, en la sección 
5.10.6, se estudian líneas de falla adicionales.  En la figura 5.20 se ha excluido Kcar; se asume por 
ahora que la solicitación de carga es flexión, y más adelante se presentarán las ecuaciones 
generales de diseño por fatiga, las cuales incluyen éste y los demás factores.    
Sm 
Sa 
Se’ 
Su Sy 
Parábola de Gerber 
Línea de Goodman modificada 
Línea de Soderberg 
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Esta aproximación es razonablemente fiel a los datos de ensayo y corresponde aproximadamente 
al 50% de confiabilidad; es decir, la mitad (50%) de los puntos de ensayo (cruces) está por 
encima de la parábola y la otra mitad está por debajo.  Si se diseñara directamente con estas 
ecuaciones se tendría un 50% de probabilidad de no falla.  Esta línea de falla es particularmente 
útil para el análisis de piezas que han fallado por fatiga, pero, según Norton[1], no se usa mucho 
para diseñar. 
5.10.3 Línea de Goodman modificada 
La línea de Goodman modificada es una recta que corta los ejes por los mismos puntos que la 
parábola de Gerber.  Se deja al estudiante la deducción de la ecuación siguiente, partiendo de la 
ecuación general de una línea recta, Sa = aSm + b, utilizando los dos puntos conocidos en la recta: 
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Esta aproximación es menos exacta que la de Gerber, pero tiene dos ventajas: (a) es más 
conservadora, ya que la mayoría de cruces quedan por encima de la línea; (b) la ecuación de una 
línea recta es un poco más sencilla que la ecuación de una parábola.  La línea de Goodman 
modificada es la más utilizada en el diseño por fatiga[1]. 
5.10.4 Línea de Soderberg 
La línea de Soderberg es una recta, que a diferencia de la línea de Goodman modificada, pasa 
por el punto (Sy, 0) en el diagrama Sm-Sa; es decir, utiliza como criterio de falla la resistencia de 
fluencia y no la de rotura.  Es por esto que sólo se puede aplicar a materiales que posean límite 
de fluencia.  Esta línea de falla es muy conservadora, pero como se verá más adelante, evita la 
verificación de que no ocurra fluencia inmediata.  La ecuación para la línea de Soderberg es 
similar a la de Goodman modificada: 
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5.10.2 Línea o parábola de Gerber 
La línea de Gerber es una parábola que pasa por los puntos (0, Se’) y (Su, 0) en el diagrama Sm-Sa 
(figura 5.20); está dada por: 
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5.10.5 Línea de falla por fatiga para Sm < 0 
Cuando el esfuerzo medio es negativo, los puntos de ensayo tienden a “subir” hacia la izquierda, 
tal como se muestra en la figura 5.19.a y 5.21.  Para facilitar los cálculos, se asume que para 
valores negativos de Sm, la línea de falla es horizontal y se extiende hasta una zona en la cual 
tiende a ocurrir falla inmediata por deformación plástica o rotura en compresión.  Ésta es una 
asunción conservadora.  La figura 5.21 muestra la línea correspondiente a esta falla, cuya 
ecuación es: 
(5.58) 
Figura 5.21  Línea de falla por fatiga en el diagrama Sm-Sa para esfuerzos medios negativos 
Note que la componente media del esfuerzo, que es de compresión, no se tiene en cuenta (no está 
en la ecuación), cuando en realidad tiene cierto efecto benéfico sobre la resistencia a la fatiga. 
5.10.6 Líneas de falla adicionales 
Las líneas de falla estudiadas en las secciones 5.10.2 a 5.10.5 son líneas de falla por fatiga.  Es 
necesario considerar ahora unas líneas de falla adicionales, que tengan en cuenta la posibilidad 
de falla inmediata (en el primer ciclo de esfuerzo) por deformación plástica o rotura (ya sea 
en tracción o compresión), cuando se intenta aplicar la carga variable. 
Falla inmediata – esfuerzo de tracción 
La falla de un elemento sometido a un esfuerzo de tracción está dada por: 
(5.59) 
Sabemos que  Smax = Sm + Sa (ecuación 5.17.a), entonces, la ecuación 5.59 puede expresarse 
como: 
(5.60) 
.     ó     umaxymax SSSS ==
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Línea de falla por fatiga 
cuando Sm < 0 
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Figura 5.22  Líneas que representan la falla por un esfuerzo de tracción o compresión 
Falla inmediata – esfuerzo de compresión 
La falla de un elemento sometido a un esfuerzo de compresión está dada por: 
.     ó     ucminycmin SSSS −=−=  (5.61) 
El signo “–” debe utilizarse ya que el esfuerzo mínimo es negativo mientras que las resistencias a 
la compresión son valores positivos.  Sabemos que  Smin = Sm – Sa (ecuación 5.17.b), entonces, la 
ecuación 5.61 puede expresarse como: 
(5.62) 
Las líneas rectas correspondientes a estas dos ecuaciones se muestran en la figura 5.22.b.  
Cualquier punto sobre las líneas o arriba de ellas representa un punto de falla, mientras que un 
punto debajo de ellas (hacia el origen) representa un punto de no falla. 
5.11 ECUACIONES DE DISEÑO 
5.11.1 Consideraciones acerca de las ecuaciones de diseño 
De las tres aproximaciones estudiadas en las secciones 5.10.2 a 5.10.4, la de Gerber es 
recomendada para diseñar por Budynas y Nisbett[4] y, como se dijo, es útil para el análisis de 
piezas que han fallado por fatiga[1].  La línea de Soderberg podría utilizarse para materiales 
dúctiles, los cuales poseen límite de fluencia.  Aunque es demasiado conservativa, es 
recomendada por Faires[3] y Mott[11].  Según Norton[1], la línea de Goodman modificada es 
la preferida y puede aplicarse tanto para materiales dúctiles como frágiles.  En este libro 
se utilizará principalmente la línea de Goodman modificada. 
.     ó     ucamycam SSSSSS −=−−=−
(a) Falla por tracción
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Su Sy 
Rotura en tracción 
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(b) Falla por compresión
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Estas dos ecuaciones son líneas rectas en el diagrama Sm-Sa y se representan en la figura 5.22.a.  
Cualquier punto sobre las líneas o arriba de ellas representa un punto de falla, mientras que un 
punto debajo de ellas (hacia el origen) representa un punto de no falla. 
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En esta sección se estudia el panorama completo.  Se integran todas las líneas de falla estudiadas 
y se plantean las ecuaciones de diseño, las cuales tienen en cuenta los factores que inciden en la 
resistencia a la fatiga de los elementos y los efectos de concentración de esfuerzos. 
La figura 5.23 muestra el diagrama Sm-Sa con las líneas de falla estudiadas anteriormente.  Al 
efectuar un diseño, se espera que el elemento no falle, por lo tanto, las combinaciones (Sm, Sa) 
que no producen falla son las que caen dentro del polígono sombreado; cualquier punto de dicha 
zona está por debajo (o hacia el origen) de todas las líneas de falla, mientras que cualquier punto 
por fuera del polígono estaría por encima (o por fuera) de alguna línea de falla. 
El polígono de la figura 5.23 supone que el material posee límites de fluencia.  Si no los posee, 
el polígono resultante está limitado por la línea de Goodman modificada y por la línea de 
rotura inmediata en compresión, desapareciendo las dos líneas de fluencia.  Además, si se usa 
la aproximación de Soderberg (línea a trazos), el polígono no incluye la línea de fluencia en 
tracción. 
El diseñador debe trabajar con cautela ya que en cualquier diseño existen incertidumbres, 
debiéndose usar un factor de seguridad.  El diagrama de la figura 5.23 puede adaptarse para el 
diseño, dividiendo cada propiedad del material en el diagrama por el factor de seguridad y 
trazando las líneas entre los valores que resulten (es de anotar que este procedimiento es 
adecuado para el caso en el cual Sa / Sm permanece constante durante una sobrecarga). 
Figura 5.23  Diagrama Sm-Sa con todos los tipos de falla por esfuerzo normal 
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Además, debe tenerse en cuenta que las figuras 5.19 a 5.23 son aplicables a probetas de 
ensayo.  Por lo tanto, para el diseño de elementos usados en la práctica, es necesario 
involucrar los factores que tienen en cuenta la reducción de la resistencia a la fatiga; es 
decir, debe usarse la resistencia a la fatiga corregida, Sn (sección 5.9).  Finalmente, con el 
fin de incluir el efecto de los concentradores de esfuerzos, deben usarse los factores de 
concentración de esfuerzos (Kt, Kff y Kfm); éstos se tendrán en cuenta en la sección 5.11.2. 
La figura 5.24 muestra las líneas de seguridad para materiales frágiles y dúctiles sometidos a 
esfuerzos normales variables.  Para materiales frágiles se utilizan las líneas de seguridad 
correspondientes a la línea de Goodman modificada, la de falla por fatiga para Sm < 0 y la de 
rotura inmediata en compresión, ya que estos materiales no poseen resistencia de fluencia.  Para 
materiales dúctiles se utilizan cuatro líneas de seguridad, si se usa Goodman modificada (o tres, 
si se usa Soderberg).  Se debe incluir la línea de seguridad para la fluencia inmediata en tracción, 
y se trabaja con la línea de seguridad correspondiente a la fluencia inmediata en compresión, en 
lugar de aquella para rotura.  Note que las líneas de seguridad han sido trazadas a partir de 
“resistencias” divididas por el factor de seguridad (como se dijo, esto es válido si Sa / Sm 
permanece constante durante una sobrecarga). 
Figura 5.24  Líneas de seguridad para elementos (sin discontinuidades) 
sometidos a esfuerzos normales  
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33  Es de anotar que no hay un consenso en la literatura con respecto al uso de los factores de concentración de esfuerzos para las 
componentes media y alternativa del esfuerzo nominal.  Por ejemplo, Hamrock et al.[7] propone, para materiales frágiles, 
multiplicar a Sa por Kt (en vez de Kff) y, para materiales dúctiles, multiplicar a Sm por 1 (en vez de Kfm).  El procedimiento que se 
adopta en este texto es similar al propuesto por Norton[1] y otros autores. 
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Un diseño seguro es aquel en el que la combinación esfuerzo medio - esfuerzo alternativo cae 
dentro de la zona sombreada correspondiente, la cual está limitada por tres o cuatro líneas. 
5.11.2 Ecuaciones de diseño generales 
Las ecuaciones de diseño por fatiga presentadas aquí se basan en las líneas de la figura 5.24.  Por lo 
tanto, el estudiante, si lo desea, puede deducir dichas ecuaciones con base en esta figura; sin 
embargo, se debe tener en cuenta que el efecto de la concentración de esfuerzos no se incluyó en la 
figura 5.24. 
Como se dijo en la sección 5.11.1, se debe incluir el efecto de los concentradores de esfuerzos.  De 
acuerdo con la literatura, para las líneas de falla por fatiga se adopta lo siguiente: (a) la 
componente alternativa del esfuerzo nominal, Sa, se multiplica por Kff (tanto para materiales 
dúctiles como frágiles) y (b) la componente media del esfuerzo nominal, Sm, se multiplica por 
Kfm, para materiales dúctiles, o por Kt, para materiales frágiles
33.  Para las líneas de falla
inmediata a compresión (rotura o fluencia): (a) en general, Sm y Sa se multiplican por Kt para 
materiales frágiles o (b) Sm y Sa no se multiplican por ningún factor si el material es dúctil.  A 
continuación se presentan las ecuaciones generales de diseño por fatiga, en las cuales se han 
aplicado los criterios descritos aquí. 
Esfuerzos normales en materiales dúctiles 
Según la figura 5.24.b, si se usa el criterio de Goodman modificada el polígono de seguridad 
consta de cuatro líneas y, por lo tanto, cuatro ecuaciones (se requieren sólo tres ecuaciones si se usa 
el de Soderberg).  Para Sm ≥ 0, se usa la línea de Goodman modificada o la de falla por fluencia, 
según sea el caso.  Para Sm < 0, se usa una de las otras dos líneas de falla, dependiendo de si Sm es 
menor o mayor que el valor de Sm dado por la intersección (A) de estas líneas. 
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Esfuerzos normales en materiales frágiles 
Al comparar las figuras 5.24.a y 5.24.b, puede concluirse que las ecuaciones de seguridad para 
materiales frágiles son similares a aquellas para materiales dúctiles, excepto que en vez de Syc 
aparecerá Suc y que no se requiere involucrar la línea de fluencia en tracción.  Las ecuaciones 
5.63 a 5.65 se adaptan para materiales frágiles: 
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Esfuerzos cortantes en materiales dúctiles 
Para este caso puede usarse la ecuación 5.63, si se calculan los esfuerzos equivalentes medio y 
alternativo (ecuación 5.19), reemplazando Sm por σme y Sa por σae.  Alternativamente, usar: 
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El esfuerzo cortante medio, Sms, es siempre mayor o igual a cero. 
Esfuerzos cortantes en materiales frágiles 
Según Norton[1], puede usarse la ecuación 5.66, si se calculan los esfuerzos equivalentes medio 
y alternativo (ecuación 5.19), reemplazando Sm por σme y Sa por σae.  Alternativamente, usar: 
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Según el capítulo anterior, la teoría de la energía de distorsión o de von Mises-Hencky es 
adecuada para materiales dúctiles, pero no para frágiles.  Esto se debe a que el mecanismo de 
falla estática es diferente para los dos tipos de materiales: falla por cortante, para materiales 
dúctiles, y por esfuerzo normal, para frágiles.  Por otro lado, las fallas por fatiga son “fallas de 
tracción”, independientemente de si el material es dúctil o frágil[1].  Debido a esto, para el caso 
de fatiga, Norton[1] sugiere utilizar los esfuerzos equivalentes de von Mises tanto para 
materiales dúctiles como para frágiles. 
5.11.3 Comentarios finales 
Acerca de los materiales frágiles 
Según Hamrock et al.[7], hasta hace poco el único material frágil usado en un entorno a la fatiga 
fue el acero gris fundido sometido a compresión.  En la actualidad, los materiales frágiles 
sometidos a cargas variables incluyen también las fibras de carbono y los cerámicos[7]. 
Es de anotar que la teoría de fatiga ha sido desarrollada principalmente para materiales 
metálicos dúctiles.  Por lo tanto, hay que ser precavidos cuando se diseñen materiales 
frágiles.  Mott[11] incluso se abstiene de presentar recomendaciones para el diseño por fatiga 
de materiales frágiles, ya que no es recomendable su uso para cargas variables.  Mott[11] 
recomienda realizar pruebas para verificar la seguridad de elementos frágiles bajo 
condiciones reales de servicio, si es necesario usarlos. 
La falla de muchos materiales frágiles no es como se presenta en la figura 5.19, si no que la 
curva es cóncava hacia arriba.  La línea de Goodman modificada no es conservativa como 
en el caso de los materiales dúctiles, mientras que la línea horizontal en el diagrama de la 
figura 5.24.a es más conservativa que para los dúctiles.  En este texto se usa la ecuación de 
Goodman modificada para materiales frágiles; para diseños muy rigurosos, considere el uso 
de otros modelos.  Un criterio de falla que se podría usar es el de Smith-Dolan.  Ver 
Budynas y Nisbett[4] para mayores detalles. 
Resistencia a la fatiga corregida 
Recuerde que la resistencia a la fatiga corregida se calcula con las ecuaciones 5.48 a 5.54.  Los 
valores de Se’ o Sf’ se pueden estimar con las ecuaciones de la sección 5.6, y los coeficientes K, 
Kfm y Kff se calculan de la manera estudiada en la sección 5.8. 
Acerca del factor de seguridad 
Tal como se han planteado las ecuaciones de diseño anteriores, el factor de seguridad que se 
puede calcular con ellas es válido si, en una “sobrecarga”, las componentes media y alternativa 
de los esfuerzos aumentan proporcionalmente, es decir, si Sa / Sm permanece constante.  En 
ciertos casos podría ocurrir que con una sobrecarga sólo aumente el esfuerzo medio, que sólo 
aumente el esfuerzo alternativo, o que aumenten ambos de una manera no proporcional; en estos 
casos el factor de seguridad se calcularía de una manera diferente y se recomienda que se haga 
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EJEMPLO 5.2 
El árbol escalonado mostrado en la figura gira a 40 r/min, transmitiendo potencia a una 
máquina a través de un acople flexible montado en el escalón derecho.  Se sabe que el acero 
con el que se construirá el árbol tiene resistencias de Su = 550 MPa y Sy = 460 MPa.  Hallar 
la potencia que se puede transmitir a través del acople flexible para que el escalón mostrado 
no falle, si el árbol cambia su sentido de giro, al igual que el sentido del par de torsión, 
repetidamente. 
Figura 5.25  Elemento de sección circular con cambio de sección 
Solución: 
Un acople flexible es un dispositivo que transmite potencia, sin transmitir cargas 
transversales, axiales ni momentos flectores significativos.  Por lo tanto, el tramo de árbol 
mostrado en la figura soporta sólo torsión y, consecuentemente, esfuerzos cortantes simples.  
Como el árbol transmite potencia en ambos sentidos de giro, el par de torsión es variable, 
70 mm 90 mm 
r = 2.5 mm 
Puesto de acople 
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de esta manera para diseños “reales”.  Si el estudiante está interesado en este tema puede 
consultar a Norton[1]. 
Selección de puntos críticos 
La selección de los puntos críticos de elementos sometidos a cargas variables se basa en las 
ecuaciones de diseño estudiadas en la sección anterior.  Con base en éstas podemos decir que las 
secciones de menores dimensiones, con discontinuidades, con mayores cargas, con acabados 
superficiales más rugosos, sometidos a temperaturas críticas, etc., tienden a ser más críticas.  
También vale la pena recordar que los esfuerzos de tracción son más perjudiciales que los de 
compresión, ya que los primeros hacen crecer las grietas; sin embargo, los esfuerzos de 
compresión también pueden producir falla. 
Finalmente, se le recuerda al estudiante que las ecuaciones de diseño son aplicables a puntos de 
elementos y que, por lo tanto, todas las variables que se calculen para ser reemplazadas 
simultáneamente en una ecuación deben estar asociadas al punto que se esté considerando. 
Esfuerzos combinados variables 
Hasta este punto se ha estudiado la teoría de fatiga para cargas variables simples.  La sección 
5.12 estudia el caso de esfuerzos combinados variables. 
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pasando desde un máximo en un sentido hasta un máximo (igual al primero) en sentido 
contrario. 
Punto crítico: 
La sección más crítica del tramo de árbol mostrado está en el escalón derecho (de menor 
diámetro), cerca al cambio de sección, ya que allí ocurre concentración de esfuerzos.  Los 
puntos más críticos son los puntos de la periferia cercanos al redondeo, ya que éstos son los 
más alejados del eje neutro y están en las vecindades del concentrador de esfuerzos. 
Ecuación de diseño: 
La ecuación de diseño para este caso, material dúctil sometido a esfuerzos cortantes, es la 
5.69.a, usando el criterio Goodman modificada: 
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Variación del par de torsión y del esfuerzo: 
Suponiendo que la potencia máxima que se transmite en cualquier sentido de giro es la 
misma, tendremos que el par de torsión, T (desconocido), varía entre un valor máximo, Tmax, 
y uno mínimo Tmin = –Tmax.  Podemos aplicar las ecuaciones 5.16.a y b, al par de torsión, en 
vez de al esfuerzo: 
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Para el cálculo del esfuerzo cortante máximo en los puntos críticos se utiliza la ecuación 
2.12 (capítulo 2).  El esfuerzo medio se calcula con Tm, y el esfuerzo alternativo con Ta: 
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Note que el diámetro utilizado para calcular el esfuerzo alternativo (nominal) es el menor del 
cambio de sección.  En la figura 5.26 se muestran modelos sinusoidales de las variaciones 
del par de torsión y del esfuerzo cortante. 
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Figura 5.26  Modelos sinusoidales del par de torsión, T, y del esfuerzo cortante, Ss, del 
escalón del árbol 
Propiedades del material: 
Las propiedades del acero son Su = 550 MPa y Sy = 460 MPa.  El límite de fatiga se puede 
estimar a partir del esfuerzo último, con la ecuación 5.2 (ya que Su < 1380 MPa): 
MPa. 275)MPa 550)(5.0(5.0 ==≈ ue S'S  
La resistencia máxima en torsión, Sus, no se requiere ya que Sms = 0. 
Determinación de factores: 
El factor de superficie, Ka, se determina con la figura 5.11, con Su = 550 MPa = 80 ksi.  Se 
supone que el escalón se obtiene mediante mecanizado.  Entonces Ka = 0.78. 
El factor de tamaño, Kb, se determina utilizando las ecuaciones 5.21 y 5.23.c: 
entonces     , donde      mm, 254 mm 51 si     , 51.1 157.0 ddddK eeeb =≤<=
−  
.775.0)70( 51.1 157.0 == −bK  
Asumiendo una confiabilidad del 99.9%, de la tabla 5.2 se obtiene que Kc = 0.753. 
El factor de temperatura, Kd, y el de efectos varios, Ke, se toman igual a la unidad, 
asumiendo que las condiciones de operación son “normales”. 
El factor de carga, Kcar, es igual a 0.577 para torsión (ecuación 5.28.c). 
Entonces: 
.263.0577.011753.0775.078.0 =×××××== caredcba KKKKKKK  
Para hallar el factor de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita, Kff, deben 
calcularse el factor de concentración de esfuerzos, Kt, y el índice de sensibilidad a la entalla, 
q. 
T 
t 
Tmax
Tmin
Tm = 0 
Ta
Ta
Ss 
t 
Ssmax 
Ssmin
Sms = 0 
Sas
Sas
Diseño de Elementos de Máquinas
244 
De la figura A-5.10 (apéndice 5) se obtiene Kt, sabiendo que la relación de diámetros
D/d = (90 mm)/(70 mm) = 1.29 y que la relación entre el radio del cambio de sección y el 
diámetro menor r/d = (2.5 mm)/(70 mm) = 0.036.  Entonces Kt ≈ 1.83. 
El índice de sensibilidad a la entalla del material se obtiene con la ecuación 5.31.  La 
constante de Neuber se toma de la tabla 5.3; para acero con Su = 550 MPa y carga de torsión, 
a  = 0.31 mm
0.5.  Reemplazando este valor en la ecuación 5.31 se obtiene: 
.836.0
mm 5.2
mm 31.0
1
1
0.5 =
+
=q  
De la ecuación 5.30 se obtiene el factor de concentración de esfuerzos por fatiga: 
.69.1)183.1(836.01)1(1 =−+=−+= tf KqK  
En este texto, el factor de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita, Kff, se toma 
conservadoramente igual a Kf (ecuación 5.35). 
Resistencia a la fatiga corregida: 
La resistencia a la fatiga corregida está dada por la ecuación 5.50 (diseñando para vida 
infinita): 
MPa. 3.72MPa 275263.0 =×== 'KSS en  
Cálculo de la potencia: 
El factor de seguridad se toma del rango adecuado de la tabla 3.1 (capítulo 3).  Tomamos N 
= 1.5.   
Reemplazando los valores correspondientes en la ecuación 5.69, se obtiene: 
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Note que no es necesario verificar la condición dada por la ecuación 5.69, ya que al ser Sms = 
0, el punto (Kfm Sms, Kff Sas) en un diagrama Kfm Sms - Kff Sas (punto A  en la figura 5.27) estará 
por debajo de la línea de seguridad correspondiente a la falla inmediata por fluencia en 
tracción. 
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Figura 5.27  Líneas de seguridad para esfuerzos cortantes 
La potencia la obtenemos mediante la ecuación 3.17 (capítulo 3): 
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La potencia máxima que se puede transmitir con el escalón del árbol (alternando el sentido 
de giro) sin que se produzca falla después de un gran número de ciclos es de 8.05 kW. 
EJEMPLO 5.3 
Se quiere construir un puente grúa con una viga en I, formada por placas de espesor a = 50.8 
mm de acero SAE 1020 laminado en caliente.   La luz de la viga es de 10 m.  La carga 
máxima a manipular en la grúa es de 200 kN (se incluye el peso del puente y de la grúa).  
Hallar el factor de seguridad de la viga de acuerdo con el criterio de Soderberg. 
Figura 5.28  Viga de un puente grúa 
Carga máxima de 200 kN 
Guía 
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Carro 
Kfm Sms 
Sys /N 
Sus /N 
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Solución: 
Para el diseño de la viga deben tenerse en cuenta, además de las cargas normales de trabajo, 
las cargas pico producidas por sismos u otras causas.  Como se prevé que las cargas pico 
sobre la viga del puente grúa tendrán lugar unas pocas veces durante su vida útil, se puede 
seguir el procedimiento de diseño para cargas estáticas.  Por otro lado, las cargas de trabajo 
son repetitivas y pueden producir falla por fatiga; debe verificarse la resistencia a estas 
cargas mediante un criterio de falla por fatiga. 
Se deben encontrar los esfuerzos máximos y mínimos en la sección crítica.  Como los 
esfuerzos en la viga dependen de la posición del carro sobre el puente, es necesario 
determinar la posición más crítica del carro, es decir, la que produce el momento máximo. 
Diagrama de cuerpo libre: 
La figura 5.29 muestra el diagrama de cuerpo libre de la viga, para una posición del carro 
dada por una distancia arbitraria x.  Se toma el valor máximo de la fuerza. 
Figura 5.29  Diagrama de cuerpo libre de la viga del puente grúa 
Aunque la fuerza de 200 kN se divide en dos componentes, que actúan en los puntos de 
contacto de las ruedas con la viga, se ha asumido concentrada en un solo punto.  Esta 
asunción es conservadora (el momento calculado de esta manera es un poco mayor al real) y 
produce un resultado casi idéntico al que se obtendría descomponiendo la fuerza en dos, ya 
que la distancia entre las ruedas del carro es pequeña comparada con la luz de la viga. 
Ecuaciones de equilibrio y cálculo de las reacciones en los apoyos: 
xRRxM CCA )kN/m 20(     donde de     ;0m) 10(kN) (200     ;0 ==−=∑
.)kN/m 20(kN 200     donde de     ;0kN 200     ;0 xRRRF ACAy −==−+=∑
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F = 200 kN RA RC x 
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Diagramas de fuerza cortante y momento flector: 
Figura 5.30  Diagrama de fuerza cortante de la viga 
Figura 5.31  Diagrama de momento flector de la viga 
Momento flector máximo: 
Los diagramas de fuerza cortante y momento flector se han construido con la fuerza máxima 
sobre la viga en una posición arbitraria.  El momento máximo ocurre en la sección B y está 
dado por: 
.[m])(20[m]200m][kN 2xxM −=⋅  
Aunque por la simplicidad de la configuración de la viga, se puede deducir directamente con 
qué distancia x se maximiza el momento flector, para encontrar esta distancia efectuamos lo 
siguiente: 
,0=
dx
dM
entonces 
m. 5  entonces     ,040200     entonces     ;0
)20200( 2
==−=
−
xx
dx
xxd
 
Esto quiere decir que el momento es máximo en la viga simplemente apoyada cuando la 
fuerza está ubicada en el centro de la viga.  El momento flector máximo se obtiene 
reemplazando el valor de x en la ecuación para el momento: 
V (kN) 
x (m) 
200 – 20x 
– 20x
A B C x 10 – x 
M (kN⋅m) 
x (m) 
(200 – 20x)x 
A B C 
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m.kN 500)5)(20()5)(200( 2 ⋅=−=maxM  
Puntos críticos: 
Los esfuerzos máximos en la viga actúan en los puntos más alejados del eje neutro de la 
sección B, puntos 1 y 2 (figura 5.32), cuando x = 5 m.  El punto 2 está sometido a 
compresión y el punto 1 está a tracción. 
Figura 5.32  Distribución de esfuerzos en la sección crítica de la viga 
Cálculo de los esfuerzos: 
El esfuerzo en el punto 1 varía entre S1max y S1min, los cuales están dados por: 
.0y    1
1
1 ≈= min
max
max SI
cM
S  
El esfuerzo mínimo ocurrirá cuando no se tenga carga en el puente y puede tomarse igual a 
cero, si se desprecia el peso de la viga y el de la grúa. 
Algo similar ocurre con el punto 2, a compresión.  El esfuerzo máximo puede tomarse igual 
a cero (puente sin carga), y el esfuerzo mínimo cuando la carga máxima está en la posición 
más crítica: 
.0y    2
2
2 ≈−= max
max
min SI
cM
S  
Como las distancias desde el eje neutro hasta los puntos críticos son iguales, c1 = c2 = 4a 
(figura 5.32), de las ecuaciones anteriores se concluye que S1max = –S2min = S.  Los esfuerzos 
medios y alternativos están dados por las ecuaciones 5.15.a y b, entonces: 
.
22
y      
22
11
1
11
1
SSS
S
SSS
S minmaxa
minmax
m =
−
==
+
=
.
22
y       
22
22
2
22
2
SSS
S
SSS
S minmaxa
minmax
m =
−
=−=
+
=
Sección B 
S2
S1
(2)
(1)
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Se anticipa que, aparte del factor de seguridad, la única variable de la ecuación de diseño en 
que difieren los puntos 1 y 2 es el esfuerzo medio (S1m = –S2m), ya que las propiedades y 
factores Sy, Sn y Kff son iguales para ambos puntos, al igual que los esfuerzos alternativos.  
Cuando dos puntos críticos 1 y 2 de un material uniforme sometido a esfuerzos 
normales sólo difieran en que S1m = –S2m, el punto más crítico es aquel cuyo esfuerzo 
medio sea positivo.  Esto se debe a que los esfuerzos de tracción tienden a expandir las 
grietas que producen la falla por fatiga, mientras que los esfuerzos de compresión no. 
Para aclarar esto, los puntos críticos se ubican en el diagrama Sm - Sa.  La figura 5.33 
muestra las líneas de seguridad para este material dúctil uniforme (Sy = Syc) y la ubicación de 
los dos puntos críticos.  Se puede concluir que el punto 1 es más crítico que el 2, ya que si el 
punto 1 está en un polígono dado por un factor de seguridad N, el 2 quedará adentro de 
dicho polígono o estaría en un polígono de seguridad dado por un mayor valor de N 
(polígono a trazos). 
Figura 5.33  Líneas de seguridad para la viga de material dúctil uniforme, usando el criterio 
de Soderberg  
Consecuentemente, sólo se requiere analizar el punto crítico 1, cuyo esfuerzo medio es de 
tracción. 
Para calcular los esfuerzos en el punto 1, se debe determinar el momento rectangular de 
inercia de la sección.  El ejemplo 3.2 (capítulo 3) ilustró un procedimiento para calcular el 
momento rectangular de inercia de una sección compuesta por varias secciones simples, 
utilizando el teorema de los ejes paralelos.  Debido a esto, aquí sólo se presenta el resultado: 
I = 190.67a4 = (190.67)(50.8 mm)4 = 1.27×10−3 m4. 
Los esfuerzos medio y alternativo en el punto 1 están dados por: 
MPa. 40
)m 1027.12(
m) .05080m)(4kN 500(
22 43
1 =
×
×⋅
==== −I
cMS
SS maxam  
Propiedades del material: 
Las propiedades del material, acero SAE 1020 laminado en caliente, se obtienen de la tabla 
A-3.2 (apéndice 3) o se estiman a partir de otras propiedades de la misma tabla:
Sm 
Syc /N 
A      Sn /N 
–Syc /N Sy /N 
Líneas de seguridad 
Sa 
(S/2, S/2) 
(-S/2, S/2) 
(1)(2) 
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Sy = 207 MPa 
Su = 379 MPa 
Se’ ≈ 0.5Su = 189.5 MPa (de la ecuación 5.2) 
Determinación de factores: 
Los factores que tienen en cuenta la reducción de la resistencia a la fatiga son: 
Ka ≈ 0.74 (figura 5.11, acabado: laminado en caliente, acero con Su = 379 MPa = 55 ksi) 
Kb = 0.6 (de = 0.808 bh , si th > 0.025h (ecuación 5.25); th = a = 50.8 mm > 0.025×8a =
10.16 mm, entonces de = 0.808 mm 30756mm 8.50808.087 =×=× aa .  De la 
ecuación 5.21 se obtiene que Kb = 0.6) 
Kc = 0.753 
Kd = 1 
Ke = 1 
(tabla 5.2, trabajando con una confiabilidad de 99.9%) 
(ecuación 5.26.c, la temperatura en la viga es menor de 250 °C) 
(no se prevé corrosión ni otros factores que reduzcan o aumenten la resistencia) 
Kcar = 1 (ecuación 5.28, el elemento está sometido a flexión) 
Kff  = 1 (en el punto crítico no hay concentrador de esfuerzos.  Note que Kt = 1 ya que no 
hay concentración de esfuerzos; de la ecuación 5.30 se obtiene que Kf = 1, y 
finalmente, usando conservadoramente la ecuación 5.35, Kff  = 1) 
Kfm = 1 (ecuación 5.33) 
K = 0.74×0.6×0.753×1×1×1 = 0.334. 
Determinación del factor de seguridad usando el criterio de Soderberg: 
La resistencia a la fatiga corregida está dada por la ecuación 5.50, ya que se está diseñando 
para vida infinita; entonces Sn = K Se’ = 0.334×189.5 MPa = 63.3 MPa. 
Reemplazando estos datos en la ecuación 5.63.b, tenemos: 
.2.1     donde de     ,
MPa 3.63
MPa 401
MPa 207
MPa 4011
=
×
+
×
= N
N
 
Este factor de seguridad parece un poco pequeño.  Si las incertidumbres en el diseño son 
significativas, se corre el riesgo de falla por fatiga. 
La resistencia del puente a las cargas pico (combinación de cargas de trabajo, cargas 
sísmicas, etc.) debe verificarse usando el procedimiento de diseño estático; además, debe 
verificarse la resistencia de la soldadura y la estabilidad de las alas y el alma, es decir, 
verificar que no ocurra pandeo en éstas.  
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(a) Mutuamente sincrónicos en fase, es decir, actuando con la misma frecuencia y alcanzando
sus valores máximos (y mínimos) simultáneamente.
(b) Mutuamente sincrónicos fuera de fase, es decir, con igual frecuencia, pero los máximos (y
mínimos) no se alcanzan simultáneamente.
(c) Asincrónicos (con diferente frecuencia).
(d) Aleatorios.
(e) Alguna combinación de los anteriores.
En el caso (a), los esfuerzos varían de una manera tal que los planos principales no cambian con 
el tiempo; es decir, los esfuerzos principales cambian en magnitud pero no en dirección.  En este 
caso, los esfuerzos se denominan esfuerzos multiaxiales simples.  Cuando los esfuerzos 
principales cambian de dirección con el tiempo, son asincrónicos o están fuera de fase se 
denominan esfuerzos multiaxiales complejos.  El tópico de esfuerzos multiaxiales complejos 
está siendo investigado; se han analizado algunos casos específicos, pero no existe un 
procedimiento de diseño aplicable a todas las situaciones.[1] 
Son muchas las posibles combinaciones, y sólo unos pocos casos han sido estudiados.  La 
literatura sugiere que asumir que las cargas son sincrónicas en fase (esfuerzo multiaxial 
simple) usualmente arroja resultados satisfactorios para el diseño de máquinas y usualmente, 
aunque no siempre, conservativos. 
Para esfuerzos multiaxiales simples, Norton[1] presenta dos métodos: el método Sines[12, citado en
1] y el método von Mises.  El método Sines ha sido validado con datos experimentales para
probetas de sección circular, pulidas y sin concentradores de esfuerzos sometidas a flexión y
torsión combinadas.  Sin embargo, este método podría ser no conservador para probetas con
concentradores de esfuerzos.  Algunos autores recomiendan usar el método Von Mises.  Este
método, descrito a continuación, es más conservador que el método Sines y podría ser aplicado
conservadoramente en muchas aplicaciones de diseño de máquinas.
5.12.2 Método von Mises 
En este método, se determina un esfuerzo equivalente de von Mises con los diferentes esfuerzos 
alternativos en el punto de análisis y el correspondiente esfuerzo equivalente para los esfuerzos 
medios: 
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5.12 ESFUERZOS COMBINADOS VARIABLES 
5.12.1 Introducción 
En secciones precedentes se estudiaron las ecuaciones de diseño para cargas variables simples.  
En esta sección se trata el caso de esfuerzos multiaxiales, el cual es común en la práctica.  
Ejemplos típicos de elementos sometidos a esfuerzos combinados variables son los árboles para 
transmisión de potencia y las tuberías o sistemas sometidos a presión variable. 
Los diferentes esfuerzos que actúan en un punto crítico de un elemento pueden ser: 
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,
2
)(6)()()( 222222 ZXmYZmXYmXXmZZmZZmYYmYYmXXm
me
τττσσσσσσσ +++−+−+−=  (5.71) 
,
2
)(6)()()( 222222 ZXaYZaaXYXXaZZaZZaYYaaYYaXX
ae
τττσσσσσσσ +++−+−+−=  (5.72) 
o para un estado de esfuerzo plano:
,3 222 XYmYYmXXmYYmXXmme τσσσσσ +−+=  (5.73) 
,3 222 aXYYYaXXaaYYaXXae τσσσσσ +−+=  (5.74) 
donde σme y σae son los esfuerzos equivalentes medio y alternativo, respectivamente, y las 
componentes medias y alternativas de los esfuerzos normales (σXX, σYY y σZZ) y cortantes (τXY, 
τYZ y τZX) se obtienen con los diferentes esfuerzos que actúan en el punto de análisis (SXXm, SYYm, 
SZZm, SsXYm, SsYZm, SsZXm, SXXa, SYYa, SZZa, SsXYa, SsYZa y SsZXa), multiplicando cada uno de éstos 
por el correspondiente factor de concentración de esfuerzos por fatiga Kfm o Kff. 
Los esfuerzos equivalentes se reemplazan en una de las tres ecuaciones siguientes, las cuales son 
similares a la 5.63 ó 5.66, pero aquí no aparecen los factores Kfm y Kff, ya que éstos ya han sido 
involucrados en los cálculos de σme y σae. 
Para materiales dúctiles: 
n
ae
y
me
SSN
σσ
+=
1 (5.75) 
,
1
usar   inecuación la satisface se no si
;  quer y verifica  ,
1
y
maxe
y
maxe
n
ae
u
me
S
σ
N
N
S
σ
SSN
=
≤+=
σσ
(5.76) 
donde σmaxe es el esfuerzo máximo equivalente de von Mises, calculado sin tener en cuenta los 
efectos de concentración de esfuerzos. 
Para materiales frágiles: 
.
1
n
ae
u
me
SSN
σσ
+=  (5.77) 
Pueden existir conflictos en el cálculo de S  , ya que Sn103 y los factores Kb  y Kcar dependen 
del tipo de carga (ver ecuaciones 5.36, 5.21 a 5.25 y 5.28.a, b y d; no debe usarse la 
ecuación 5.28.c ya que se están calculando los esfuerzos equivalentes de von Mises).  Se 
recomienda usar los menores valores de Kb, Kcar y Sn103.  Por ejemplo, usar Kcar = 0.7 y 
Sn103 = 0.75Su si se tiene una combinación de carga axial con flexión, torsión o ambas.  
Usando 
Goodman 
modificada 
Usando Soderberg,   o 
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5.13 RESUMEN Y COMENTARIOS FINALES 
Los elementos sometidos a cargas variables se comportan de manera diferente a aquellos que se 
someten a cargas estáticas.  Las cargas variables, aún si son bastante menores que las que 
producen la falla estática, podrían hacer fallar los materiales después de cierto tiempo, debido a 
la aparición y crecimiento de grietas.  La mayoría de fallas mecánicas y estructurales se deben a 
la fatiga; por tanto, el diseñador debe ser muy cuidadoso y tener en cuenta todas las posibles 
cargas, sus variaciones y todos los factores que puedan afectar a la resistencia a la fatiga.  En 
particular, el diseñador no debe descuidar los efectos de concentración de esfuerzos, ya que la 
gran mayoría de las fallas por fatiga se originan en un sitio de concentración de esfuerzos como 
un cambio de sección, un agujero, un chavetero, un defecto en el material o una ralladura 
superficial.  Se recuerda que para hallar el Kf para chaveteros se recomienda el uso de la figura 
A-5.18 junto con las ecuaciones 5.30 y 5.31; aunque este procedimiento es un poco más largo, es
más conservativo que el uso de la tabla 5.5.
El fenómeno de fatiga es muy complejo, y falta mucho por investigar en este campo.  Una 
muestra de ello lo constituye el hecho de que los resultados experimentales, tanto para un mismo 
material como para diversos materiales, presentan una gran variabilidad.  La teoría de fatiga se 
basa precisamente en resultados experimentales obtenidos para diversas condiciones.  Con base 
en dichos resultados, se han propuesto curvas y modelos de cálculo, los cuales se han integrado 
teóricamente para la obtención de la teoría de fatiga, tal como se utiliza hoy en día. 
Actualmente existen tres modelos de falla por fatiga: el procedimiento de vida-esfuerzo, el de 
vida-deformación y el de mecánica de fractura elástica lineal (LEFM).  El primero de ellos es el 
que se describe en este capítulo, siendo particularmente adecuado para el diseño en el régimen de 
alto ciclaje (HCF), cuando los esfuerzos varían de una manera consistente y conocida, como por 
ejemplo en las máquinas rotativas.  Los otros dos métodos son más adecuados para el régimen de 
bajo ciclaje (LCF). 
Se aconseja al estudiante aprender mucho más a fondo los conceptos sobre fatiga, especialmente 
para diseños críticos poco conservativos.  Además, es importante el estudio de la mecánica de 
fractura, si se está interesado en ciertos diseños como el de tanques a presión, aeronaves, barcos 
y puentes construidos con materiales de alta resistencia.  Una pequeña grieta en un material de 
alta resistencia puede producir una falla súbita y catastrófica. 
RESISTENCIAS A LA FATIGA (VALORES ESTIMADOS) 
Sf’@5×108 ≈                                                                                           Aleaciones de aluminio 
0.4 Su,           si Su < 330 MPa (48 ksi) 
132 MPa = 19 ksi,        si Su ≥ 330 MPa (48 ksi) 
Sf’@5×108 ≈                                                                                           Aleaciones de cobre 
0.4 Su,           si Su < 276 MPa (40 ksi) 
96 MPa = 14 ksi,          si Su ≥ 276 MPa (40 ksi) 
Se’ ≈                                                                                                   Aceros 
0.5 Su,  si Su < 1380 MPa (200 ksi) 
690 MPa = 100 ksi, si Su ≥ 1380 MPa (200 ksi) 
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ESFUERZOS VARIABLES 
FACTORES QUE REDUCEN LA RESISTENCIA A LA FATIGA 
K = Ka Kb Kc Kd Ke Kcar 
 Ka se obtiene de la figura 5.11 para los aceros.  Esta figura puede usarse para otros metales
dúctiles como valores aproximados
 Ka = 1, para el hierro fundido
Kb      
254 mm (10 in)      si 0.6,
10 in si 2 ,    0.91
2 in,     si 0.3 0.879
254 mm     si 51 ,1.51
51 mm si 8 ,    1.24
8 mm (0.3 in)     si 1,
1
0.157
0.107
0.157
0.107

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e
d
dd
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dd
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Kc: según confiabilidad 
Kd = 
Kcar = 
        adonde la constante de Neuber, , se obtiene de la tabla 5.3 
Carga 
axial 
Aceros 
en flexión 
y torsión 
Sección circular: 
de = d , torsión o flexión giratoria 
de = 0.37 d , flexión no giratoria 
Sección rectangular o en I (si th > 0.025h): 
de = 0.808(hb)
0.5
,  flexión no giratoria
1,     20  Temp  250 C 
De lo contrario, tener en cuenta los diversos efectos de altas temperaturas 
SÓLO PARA ACEROS 
Confiabilidad (%) 50 90 99 99.9 99.99 99.999 
Kc 1 0.897 0.814 0.753 0.702 0.659 
1, flexión (o torsión si se calculan los esfuerzos equivalentes de von Mises) 
0.577,   torsión 
0.7, carga axial 
,
1
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2
minmax
a
SS
S
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Se’  0.4 Su, 
Se’  0.35 Su, 
Acero fundido 
Hierro fundido gris 
Se’  0.4 Su, 
Se’  0.33 Su, 
Hierro fundido nodular 
Hierro fundido nodular normalizado 
Sf’@1108  0.35 Su, 
~0.35 Su < Sf’@1108 < ~0.5 Su, 
0.45 Su < Se’ < 0.65 Su, 
Aleaciones de magnesio 
Aleaciones de níquel 
Aleaciones de titanio 
Se’   Hierros 
0.4 Su,  
160 MPa = 24 ksi, 
si Su < 400 MPa (60 ksi) 
si Su  400 MPa (60 ksi) 
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Por otro lado, el índice q puede obtenerse directamente de la figura 5.16 
1 qK 1tfK , donde Kt  se obtiene del apéndice 5.  Para roscas, Kf se obtiene directamente de 
la tabla 5.4.  Para chaveteros, no se recomienda usar la tabla 5.5. 
Hacer las siguientes asunciones conservadoras: 
ffmK  K
 y cualquier material,     para todo cfff nK  K
RESISTENCIA A LA FATIGA CORREGIDA (VIDA FINITA E INFINITA) 
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ECUACIONES DE DISEÑO 
MATERIALES DÚCTILES: Goodman modificada o Soderberg 
Esfuerzos normales 
Para Sm ≥ 0: Goodman modificada: 
.
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Esfuerzos cortantes 
Goodman modificada: 
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Esfuerzos combinados (método von Mises) 
Goodman modificada: 
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MATERIALES FRÁGILES: Goodman modificada 
Esfuerzos normales Esfuerzos cortantes 
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donde σme y σae están dados por: 
.
2
)(6)()()( 222222 ZXmYZmXYmXXmZZmZZmYYmYYmXXm
me
τττσσσσσσσ +++−+−+−=
.
2
)(6)()()( 222222 ZXaYZaaXYXXaZZaZZaYYaaYYaXX
ae
τττσσσσσσσ +++−+−+−=  
o para estado biaxial: ,3 222 XYmYYmXXmYYmXXmme τσσσσσ +−+=   
.3 222 aXYYYaXXaaYYaXXae τσσσσσ +−+=  
σmaxe podría calcularse como 
.
2
)(6)()()( 222222 axmsZXaxmsYZaxXYmsaxmXXaxmZZaxmZZaxmYYaxYYmaxXXm
maxe
SSSSSSSSS +++−+−+−
=σ  
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5.15 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-5.1 Suponga que el árbol de un motor debe soportar un
par de torsión máximo de 2500 lbf⋅in totalmente
alternante, es decir, con cambio de sentido.  ¿Qué
diámetro mínimo, d, debería tener el árbol mecanizado si
tiene un chavetero de perfil y es de acero SAE 1050
laminado en frío?  Tomar N = 2 con una confiabilidad del
99%.  Calcule el valor de Kf  con base en el valor de Kt
hallado de la figura A-5.18; tomar rA/d = 1/8 y rB/d = 0.02
(de acuerdo con los datos de la figura A-5.18).  Se
propone asumir arbitrariamente un diámetro, d, para
determinar Kb y Kf, y luego iterar hasta encontrar
convergencia.
E-5.2 El árbol mostrado, de acero SAE
1045 laminado en caliente, está sometido a un
par de torsión que varía desde 4000 lbf⋅in en un
sentido hasta 2500 lbf⋅in en sentido contrario.
Hallar las dimensiones d1, d2 y d3 del árbol
mecanizado si  N = 2, Kc  = 0.753, q = 0.84 y se
prevé una vida útil de 7×105 ciclos.
Figura E-5.1 
Figura E-5.2 
d1d2 = 1.2d1 
d3 = d2/10 
r = d1/10 
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E-5.5 La viga de la figura se construirá mediante dos placas de acero laminado en frío SAE
1040.  Las dos entallas y el agujero son mecanizados.  La viga está sometida a una fuerza
constante F1 = 2 kN y una fuerza F2 que varía desde 2 kN hasta 4 kN.  Calcular el factor de
seguridad de la viga, asumiendo q = 1 y que no hay concentración de esfuerzos en el
empotramiento.  Trabajar con una confiabilidad del 99.9%.
E-5.6 El resorte plano de la figura se utiliza para mantener en contacto un sistema leva plana -
seguidor de rodillo.  El resorte es de acero con Su = 180 ksi y Sy = 150 ksi, con una longitud L =
d 
F 
0.9 in 0.9 in 3.1 in 3.1 in 
D = 1.5d 
r = 1/16 in 
d 
0.5F 0.5F 
Figura E-5.3 
Figura E-5.5 
F1 F2 
1 m 1 m 1 m 
∅ 4 cm
r = 2 cm 
20 cm 
15 cm 7 cm 
4 cm 
15 cm 
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E-5.3 El eje escalonado de sección circular, de acero SAE 1050 laminado en frío, es
mecanizado y soporta una fuerza F producida por una polea loca montada en el eje mediante un
rodamiento.  La fuerza F varía entre 500 lbf y 1500 lbf, y el eje se apoya en sus extremos,
generándose las reacciones indicadas.  Determinar el diámetro d para una duración indefinida,
una confiabilidad del 50% y un factor de seguridad de 1.5.
E-5.4 Resuelva el problema anterior, asumiendo que la polea loca se monta a presión sobre el
eje, girando solidariamente con éste, y que el eje está apoyado mediante rodamientos en los
extremos.  Suponga además que F es constante e igual a 1500 lbf y que el radio de los redondeos
es r = 0.25 in.
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10 in y un peralte (altura de la sección rectangular) de 1/8 in.  Debido a la precarga del resorte y 
a la forma de la leva, la deflexión del resorte varía entre ymin = 1.2 in y ymax = 2.0 in.  Determinar 
el factor de seguridad del resorte asumiendo K = 0.65 y que no hay efecto de concentración de 
esfuerzos en el extremo empotrado del resorte.  Usar la aproximación  de: 
(a) Soderberg.
(b) Goodman modificada.
E-5.7 El eslabón mostrado está sometido a un par de fuerzas F que varían desde 70 kN en
tracción hasta 90 kN en compresión y que se aplican mediante pasadores en los agujeros.
Escoger una aleación de aluminio forjada de las de la tabla A-3.5, para que el eslabón soporte
con seguridad la carga durante 5×108 ciclos.  Tome N = 2 y asuma K = 0.4 (para las
solicitaciones de carga axial y esfuerzo de apoyo) y q = 1 (valor conservativo).  En este problema
hay que tener en cuenta ciertos aspectos:
(a) La selección de las ecuaciones de diseño y de la expresión para Sf’ puede basarse en
asunciones; después de determinar el material adecuado, se debe verificar si las asunciones
fueron correctas.
(b) Las cargas actúan a través de pasadores en los agujeros; debido a esto, las fuerzas medias y
las fuerzas alternativas son diferentes en los diferentes puntos críticos.
(c) Se tienen tres solicitaciones de carga: carga axial, esfuerzo de apoyo y desgarro.
0.8 in 
Leva 
Seguidor 
h = 1/8 in 
Resorte  
de 10 in de 
longitud 
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E-5.8 Resolver el problema 5.6 con ymin = 2.3 in y ymax = 2.8 in.
Respuestas: 
E-5.1 d ≈ 1.64 ± 0.01 in (usando Goodman modificada o Soderberg).  Esta respuesta, así como
muchas de las que se presentan a continuación, depende de la precisión con que se 
determinen ciertos factores.  En este problema, la precisión depende principalmente de Ka 
y Kt, y se espera que el valor de d que usted determine esté en el rango dado. 
E-5.2 d1 ≈ 1.74 ± 0.005 in, según Goodman modificada (d1 ≈ 1.77 ± 0.005 in, usando
Soderberg). d2 = 1.2 d1 y d3 = 1.2 d1 / 10. 
E-5.3 d ≈ 0.627 ± 0.02, in usando Goodman modificada (d ≈ 0.646 ± 0.02 in, usando
Soderberg). 
E-5.4 d ≈ 0.744 ± 0.04 in (usando Soderberg o Goodman modificada).
E-5.5 N = 11.54 ± 0.04, usando Goodman modificada (N = 10.55 ± 0.03, usando Soderberg).
E-5.6 (a) N = 1.02; (b) N = 1.13.
E-5.7 Su ≥ ∼145 (+0, –1) MPa (usando Goodman modificada).  Puede seleccionarse la aleación
de aluminio AA 2017 grado O o la AA 3003 grado H16 (para las cuales Su = 179 MPa) u 
otra de mayor resistencia a la tracción.  La selección depende del costo, disponibilidad y 
de otros requisitos de diseño (por ejemplo, requisitos de tenacidad, ductilidad, dureza, 
etc.).  En este ejercicio, puede usarse Kf  = 1 para el punto crítico correspondiente a la 
solicitación de esfuerzo de apoyo, aunque este valor no es conservativo.  El valor de K 
dado en el enunciado (0.4) corresponde a la solicitación de carga axial (y esfuerzo de 
apoyo).  Para la solicitación de desgarro, se recomienda usar Kcar ≈ 0.577×0.7 ≈ 0.40 en 
lugar de Kcar ≈ 0.7; por lo tanto, Kdesgarro = (0.4/Kcar-carga axial) × Kcar-desgarro = 
(0.4/0.7)×(0.40) ≈ 0.23. 
E-5.8 (a) N = 0.836 (el criterio de Soderberg por sí solo no permite identificar si el resorte
fallaría después de cierto número de ciclos o si fallaría por fluencia; sin embargo, se 
puede hacer una verificación estática); (b) N = 0.952 (el resorte fallaría inmediatamente 
por fluencia). 
Figura E-5.7 
5 cm 
5 cm 
15 cm F F 
r = 4 mm 
20 cm 
10 cm 
F F 
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ESFUERZOS DE CONTACTO 
6.1 INTRODUCCIÓN 
Los esfuerzos de contacto, conocidos también como esfuerzos hertzianos, ocurren en 
elementos de máquinas cuando se transmiten cargas a través de superficies que presentan 
contactos puntuales o a lo largo de una línea.  Si los elementos fueran totalmente rígidos, las 
áreas de contacto permanecerían nulas y los esfuerzos que aparecerían serían infinitos.  Debido a 
la elasticidad de los materiales, éstos se deforman bajo la acción de las cargas, produciéndose 
áreas finitas de contacto.  Debido a que estas áreas son muy pequeñas, aparecen grandes 
esfuerzos.  Por lo tanto, a pesar de que los elementos sometidos a esfuerzos de contacto puedan 
tener suficiente resistencia mecánica de volumen, tienden a fallar en la pequeña zona de 
contacto, en donde los esfuerzos son mayores.   
Las figuras 6.1 y 6.2 muestran elementos típicos en los cuales ocurren esfuerzos de contacto: 
cojinetes de contacto rodante (rodamientos), ruedas dentadas, ruedas de fricción, levas y 
seguidores de levas.  La figura 6.1 ilustra un rodamiento de bolas en el cual los contactos entre 
éstas y las pistas del rodamiento son en un “punto”.  La figura 6.2 ilustra elementos en los cuales 
el contacto es a través de una “línea”. 
Figura 6.1  Ilustración del contacto “puntual” en un rodamiento de bolas 
Los esfuerzos de contacto pueden ocurrir entre dos elementos convexos, uno convexo y uno 
cóncavo y uno convexo y uno plano, como se aprecia en la figura 6.3. 
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Figura 6.2  Elementos donde ocurren esfuerzos de contacto a lo largo de una “línea” 
F 
F 
(a) Rodamiento de rodillos cilíndricos
(b) Leva – seguidor de rodillo
(c) Ruedas dentadas
(d) Cadena de rodillos (e) Ruedas de fricción para
transmitir potencia
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Figura 6.3  Tres tipos de contacto 
Las ecuaciones presentadas en este capítulo fueron originalmente deducidas por Hertz[1, citado en 2] 
en 1881 (una traducción de este trabajo se puede encontrar en Hertz[3, citado en 2]).  Éstas son 
válidas para cargas estáticas normales a las superficies de contacto, en reposo.  Para casos en 
los cuales exista deslizamiento o fuerzas tangenciales a la superficie de contacto, se producen 
esfuerzos adicionales.  Las siguientes son las premisas bajo las cuales se plantea la solución de 
los problemas de contacto en la teoría de la elasticidad: 
1. Los materiales de los elementos contiguos son homogéneos e isótropos.
2. El área de contacto es muy pequeña comparada con la superficie de los cuerpos que se tocan.
3. Los esfuerzos efectivos están en dirección normal a la superficie de contacto de ambos
cuerpos.
4. Las cargas aplicadas sobre los cuerpos crean en la zona de contacto sólo deformaciones
elásticas sujetas a la ley de Hooke (no se sobrepasa el límite de proporcionalidad).
En las construcciones reales normalmente no se observan todas estas premisas.  Por ejemplo, la 
tercera no se observa en los engranajes, en las ruedas de fricción y en los cojinetes de contacto 
rodante, pues en la zona de contacto actúan también fuerzas tangenciales de rozamiento.  Como 
consecuencia de esto, la resultante de estas fuerzas se declina de la normal hacia la superficie de 
contacto.  Sin embargo, la comprobación experimental de la teoría de las deformaciones por 
contacto confirma completamente su aplicación práctica como esquema de cálculo racional[4]. 
Con las premisas admitidas, el contorno de la superficie de contacto es en general una elipse.  En 
casos particulares la superficie de contacto toma forma circular o rectangular. Los casos 
estudiados aquí son: contacto esfera - esfera (huella circular) y cilindro - cilindro (huella 
rectangular).  El estudiante interesado en el caso de contacto general puede consultar a Norton[2]. 
6.2 CONTACTO ENTRE DOS ELEMENTOS ESFÉRICOS 
El contacto esfera - esfera se presenta entre (a) dos esferas, (b) una esfera y una superficie plana 
y (c) una esfera y una superficie esférica cóncava, tal como se muestra en la figura 6.4.a.  Las 
esferas menor y mayor tienen radios r1 y r2 respectivamente.  Al aplicar una fuerza de 
compresión F a los elementos, éstos se deforman y el “punto” de contacto se convierte en una 
huella o superficie de contacto circular de radio a.  La distribución de esfuerzos normales de 
(a) Convexo - convexo (b) Convexo - cóncavo (c) Convexo - plano
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Figura 6.4  Contacto entre elementos esféricos 
Las ecuaciones para el cálculo del radio de la huella, a, la presión máxima,  pcmax, (esfuerzo 
compresivo máximo) y el esfuerzo cortante máximo, Ssmax, así como la profundidad, zτ , (a partir 
de la superficie de contacto) a la cual ocurre este último son: 
( )
3
21
2
2
21
2
1
/1/1
/)1(/)1(
75.0
rr
EE
Fa
±
−+−
=
νν
, (6.1) 
[ ]3 2 222121
2
21
2
/)1(/)1(
)/1/1(
  5784.0
 2
3
EE
rrF
a
F
pcmax
ννπ −+−
±
== , (6.2) 
⎥⎦
⎤
⎢⎣
⎡ +++
−
= )1(2)1(
9
2
2
)21(
2
νν
νcmax
smax
p
S , (6.3) 
ν
ν
τ 27
22
−
+
= az , (6.4) 
donde ν1 y ν2 son las relaciones de Poisson de las esferas menor y mayor respectivamente y E1 y 
E2 son los módulos de elasticidad de las esferas menor y mayor respectivamente.  El signo “+” se 
toma cuando ambas esferas son convexas, y el signo “–” cuando una de ellas es cóncava.  En las 
últimas dos ecuaciones ν es la relación de Poisson de la esfera de interés.  Note que los esfuerzos 
no crecen linealmente con la carga F, sino considerablemente más lento (son proporcionales a la 
(a) Elementos esféricos en contacto bajo
la acción de una fuerza F de compresión
(b) Área de contacto circular de radio a, y
distribución del esfuerzo de compresión
Cóncava 
Plano 
Convexa 
r2 
r1 
F 
F 
a 
pcmax Distribución de 
esfuerzos 
semi-elipsoidal 
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compresión es no uniforme, tal como se muestra en la figura 6.4.b.  El esfuerzo de compresión es 
máximo en el centro de la huella y tiende a cero hacia los bordes. 
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raíz cúbica de F), y por lo tanto, debe tenerse cuidado al aplicar el concepto de factor de 
seguridad durante el diseño. 
Si ν1 = ν2 = 0.3 (por ejemplo, acero) estas ecuaciones pueden reemplazarse por: 
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cmaxsmax pS 34.0= , (6.7) 
az  63.0=τ . (6.8) 
El cálculo del esfuerzo cortante es importante ya que se cree que éste produce la falla si las 
cargas son repetidas. 
6.3 CONTACTO ENTRE DOS ELEMENTOS CILÍNDRICOS 
El contacto cilindro - cilindro se presenta entre (a) dos cilindros, (b) un cilindro y una superficie 
plana y (c) un cilindro y un cilindro cóncavo, tal como se muestra en la figura 6.5.a.  Este caso es 
muy común en ingeniería como se muestra en la figura 6.2.  Los cilindros menor y mayor tienen 
radios r1 y r2 respectivamente.  Al aplicar una fuerza de compresión F a los elementos, éstos se 
deforman y la “línea” de contacto se convierte en una huella rectangular de ancho w y largo b.  
La distribución de esfuerzos normales de compresión es también no uniforme (figura 6.5.b).  El 
esfuerzo de compresión es máximo en la línea central de la huella a lo largo de la longitud b y 
tiende a cero hacia los bordes. 
Figura 6.5  Contacto entre elementos cilíndricos 
(a) Elementos cilíndricos en contacto
bajo la acción de una fuerza F de
compresión
(b) Área de contacto rectangular de ancho
w, y distribución del esfuerzo de compresión
w 
pcmax 
Distribución de 
esfuerzos: prisma 
semi-elíptico  
b 
Cóncavo 
Plano 
Convexo 
r2 
r1 
F 
F 
b 
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Las ecuaciones para el cálculo del ancho de la huella, w, y la presión máxima,  pcmax, son: 
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donde ν1 y ν2 son las relaciones de Poisson de los cilindros menor y mayor respectivamente y E1 
y E2 son los módulos de elasticidad de los cilindros menor y mayor respectivamente.  El signo 
“+” se toma cuando ambos cilindros son convexos, y el signo “–” cuando uno de ellos es 
cóncavo. 
Si ν1 = ν2 = 0.3 (por ejemplo, acero) estas ecuaciones pueden reemplazarse por: 
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El esfuerzo cortante máximo, Ssmax, y la profundidad, zτ , a la cual ocurre (para ν1 = ν2 = 0.3) 
están dados por: 
cmaxsmax pS 304.0= , (6.13) 
wz 4.0=τ . (6.14) 
EJEMPLO 6.1 
Mediante una investigación experimental para contactos eléctricos, usando microscopía, 
Pendleton et al.[5] obtienen las áreas de contacto entre una esfera de rubí de 1/16 in de 
diámetro y una superficie plana de bronce fosforoso (recubierto con 1.3 μm de níquel y 1.3 
μm de oro).  Al someter el sistema a una fuerza de 0.1 kgf, se obtiene “la huella” de contacto 
mostrada en la figura 6.6.b, formada por el contacto entre múltiples asperezas.  Determinar 
si las ecuaciones de Hertz producen resultados semejantes a los experimentales. 
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Figura 6.6  Contacto entre una esfera de rubí de 1/16 in de diámetro y 
una superficie plana de bronce fosforado (CuSn6) recubierto con 1.3 μm 
de níquel y 1.3 μm de oro 
Solución: 
En la práctica, el contacto entre dos superficies no ocurre a través del área “aparente” (por 
ejemplo, las áreas de las figuras 6.4.b y 6.5.b), sino a través de un área “real” formada por el 
contacto entre asperezas.  Sin embargo, si interesa el comportamiento macroscópico del 
sistema, es en general adecuado trabajar con el área aparente. 
Propiedades de los materiales: 
Las constantes elásticas del rubí son, aproximadamente, E1 = 352 GPa y ν1 = 0.28 a 0.33; las 
del bronce fosforoso son E2 = 110 GPa y ν2 = 0.33 (Tabla A-3.1) (se desprecia el efecto de 
las delgadas capas superficiales de níquel y oro). 
Determinación del radio de la huella de contacto: 
Las ecuaciones que se aplican para el contacto entre una esfera y una superficie plana están 
dadas en la sección 6.2.  El radio de la huella circular de contacto está dado por la ecuación 
6.1.  Teniendo en cuenta que 1 kgf = 9.8066 N y que 1 in = 25.4 mm: 
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De donde el diámetro de la huella es 2a = 0.037 mm. 
(b) Zonas de contacto entre asperezas[5](a) Geometría del contacto
Bronce fosforado 
Esfera de rubí 
0 20 40 60 μm 
60 μm 
40 
20 
0 
Libardo Vicente Vanegas Useche
270 
Discusión: 
El contacto entre asperezas involucra un comportamiento elastoplástico; algunas asperezas 
se deforman plásticamente, otras elásticamente, mientras que algunas zonas no entran en 
contacto, por lo que no están sometidas a esfuerzo.  Sin embargo, el “comportamiento 
promedio” del contacto entre dos superficies podría estar adecuadamente caracterizado por 
las ecuaciones de Hertz.  En este caso particular, la fuerza aplicada es muy pequeña, por lo 
que el radio de contacto es de un orden de magnitud cercano al orden de magnitud del 
tamaño de las asperezas.  Consecuentemente, las ecuaciones de Hertz tienden a ser 
inexactas.  La huella “circular” de contacto, de acuerdo con la ecuación usada, se podría 
representar por la circunferencia a trazos de la figura 6.6.b. 
EJEMPLO 6.2 
Calcular la máxima fuerza F que se puede aplicar a 
las ruedas de fricción (ruedas para transmisión de 
potencia mediante fricción) de acero AISI 1030 
laminado en caliente de 30 mm de ancho y con 
diámetros d1 = 30 cm y d2 = 35 cm, tal que el ancho 
de la huella de contacto no supere 1 mm, el esfuerzo 
de compresión máximo no sea mayor de 150 MPa y 
el esfuerzo cortante máximo sea menor de 70 MPa.  
Calcular, además, la profundidad zτ a la cual ocurre 
el esfuerzo cortante máximo.  Como una primera 
aproximación, no tenga en cuenta los esfuerzos 
producidos por la fuerza de fricción entre las ruedas. 
Figura 6.7  Ruedas de fricción 
Solución: 
Un par de ruedas de fricción se usa para transmitir movimiento giratorio entre dos árboles.  
La fricción necesaria para transmitir la potencia se obtiene aplicando una fuerza normal F; a 
mayor fuerza aplicada, mayor potencia se puede transmitir.  Sin embargo, la fuerza no debe 
superar cierto valor crítico, con el fin de evitar esfuerzos o desgastes excesivos en el sistema. 
Propiedades del material: 
De las tablas A-3.1 y A-3.2 (apéndice 3) se obtienen las propiedades del acero AISI 1030 
laminado en caliente: Sy = 260 MPa, Su = 469 MPa, E = 207 GPa, 137 HB, ν ≈ 0.3, ρ = 7.8 
Mg/m3 y 20% de elongación en 2 in. 
Determinación de F con respecto al ancho de la huella: 
El contacto entre los dos elementos cilíndricos está regido por las ecuaciones de la sección 
6.3.  Como se observa en la ecuación 6.9, el ancho de la huella, w, depende de la geometría 
del sistema, de las constantes elásticas de los materiales y de la fuerza normal aplicada.  
F 
F
d1 
d2 
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Teniendo en cuenta que ν ≈ 0.3, la fuerza máxima que se puede aplicar para que el ancho de 
la huella de contacto no supere 1 mm puede hallarse mediante la ecuación 6.11.  
Despejando F de ésta se obtiene: 
.
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De donde F = 8.32 kN. 
Determinación de F con respecto al esfuerzo de compresión máximo: 
Para que el esfuerzo de compresión máximo, pcmax, no sea mayor de 150 MPa, de la 
ecuación 6.12 la fuerza máxima F es: 
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De donde F = 1.51 kN.  Es importante notar que para obtener F no se usa la primera 
expresión de la ecuación 6.12, ya que w es desconocido (depende de la variable a hallar, F). 
Determinación de F con respecto al esfuerzo cortante máximo: 
Si el esfuerzo cortante máximo, Ssmax, es 70 MPa, de la ecuación 6.13, la presión de contacto 
máxima es: 
.N/mm 230
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304.0
2
2
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S
p  
Por lo tanto, para que Ssmax no sea mayor de 70 MPa, pcmax no debe ser mayor de 230 MPa y, 
de la ecuación 6.12, la fuerza máxima F es: 
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De donde F = 3.56 kN. 
Fuerza máxima permisible: 
La fuerza máxima que se puede aplicar, cumpliendo los tres requisitos, es 1.51 kN.  Es de 
anotar que debido a que los esfuerzos de contacto tienden a ser grandes y que se tienen 
condiciones de desgaste, el material de las ruedas de fricción debería tener mayor dureza y 
resistencia; por ejemplo, se podría usar un acero con mayor contenido de carbono, con 
endurecimiento en la capa superficial. 
Profundidad a la cual ocurre el esfuerzo cortante máximo: 
La profundidad zτ a la cual ocurre el esfuerzo cortante máximo está dada por la ecuación 
6.14.  Sin embargo, debe hallarse primero w de la ecuación 6.11, para el valor de F 
permisible: 
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Note que, como era de esperarse, para este valor de F, w es menor que el valor máximo 
permisible de 1 mm.  De la ecuación 6.14: 
mm. 170.0mm 426.04.04.0z =×== wτ  
Comentario final: 
Los resultados obtenidos son una primera aproximación, ya que el estado de esfuerzo y 
deformación del sistema está afectado por la fuerza tangencial (fricción) entre las ruedas 
dentadas.  Se pueden obtener resultados más exactos usando ecuaciones apropiadas para este 
caso, las cuales se encuentran en la literatura, por ejemplo, en Norton[2]. 
6.4 RESISTENCIA MECÁNICA Y AL DESGASTE DE ELEMENTOS EN 
CONTACTO 
6.4.1 Fatiga superficial 
Cuando existe desplazamiento relativo entre los elementos en contacto (rodamientos, engranajes, 
levas, etc.), la situación de los esfuerzos es más compleja, especialmente si existe deslizamiento 
(en engranajes, por ejemplo).  Debido a que la zona de contacto se desplaza continuamente, la 
carga es cíclica y, por consiguiente, los esfuerzos que surgen son alternativos.  La repetición 
cíclica de los altos esfuerzos en las superficies de contacto o cerca de ellas produce grietas 
después de un número de ciclos de carga (figura 6.8).  Las grietas se desarrollan saliendo a la 
superficie y, con ayuda del lubricante que se introduce dentro de éstas produciendo presión y 
esfuerzos adicionales, se desprenden produciendo picaduras que finalizan con el desgaste 
excesivo de las superficies (final de su vida útil).  Este fenómeno es denominado fatiga 
superficial. 
Superficies en contacto 
Algunas grietas se desarrollan en el interior, 
ya que el esfuerzo cortante máximo ocurre a 
cierta profundidad (zτ) de la superficie  
Grieta saliendo a la superficie, debido 
a la acción continua de los esfuerzos 
y el lubricante atrapado en ella 
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Figura 6.8  Fatiga superficial.  Las grietas por fatiga toman su orientación 
para cada una de las superficies en contacto con base en las direcciones de 
las fuerzas de rozamiento 
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Límite de fatiga por contacto 
El límite de fatiga por contacto o límite de fatiga superficial es el máximo esfuerzo con el cual 
no se produciría picadura superficial antes de cierto número de ciclos (no existe un límite de 
fatiga superficial para vida infinita).  En su magnitud influyen una serie de factores, siendo los 
más importantes las propiedades del lubricante, la relación entre las durezas de las superficies de 
trabajo en contacto y la calidad de su mecanización.  Por ejemplo, el aumento de la viscosidad 
del aceite aumenta el límite de fatiga por contacto.  Norton[2] hace un análisis más extenso sobre 
este tema. 
6.4.2 Desgaste de los elementos de máquinas 
Como se mencionó en la sección 6.4.1, la fatiga superficial debida a la repetición de los 
esfuerzos un gran número de veces produce desgaste de las superficies en contacto; sin embargo, 
este fenómeno no es el único que produce desgaste.  El rodamiento de las superficies en contacto 
generalmente va acompañado de deslizamiento relativo, el cual puede ser condicionado por 
sobrecarga (resbalamiento), por la forma de las superficies acopladas (deslizamiento 
geométrico) y por el carácter de las deformaciones que surgen en estas superficies por rodadura 
y por carga (deslizamiento elástico).  En la figura 6.9 se describe gráficamente los dos últimos 
tipos de deslizamiento relativo.  Para entender mejor el deslizamiento elástico, considere una 
barra de caucho apoyada sobre una superficie “rígida”; si la barra de caucho se estira mientras 
está en contacto con la superficie, ocurre un deslizamiento entre las superficies. 
Figura 6.9  Deslizamiento relativo: (a) deslizamiento geométrico y (b) deslizamiento elástico 
El plazo de servicio (vida útil) de muchas piezas de máquinas queda restringido por el desgaste 
de sus superficies de trabajo, debido al rozamiento y a la fatiga superficial.  Este desgaste puede 
ser ocasionado por la acción recíproca de las superficies de los elementos que se tocan, por las 
partículas duras (abrasivas) que componen el medio o por una combinación de ambas.  El plazo 
de servicio de una pieza, a partir del momento en que se pone a trabajar hasta su inutilidad por 
desgaste excesivo se puede dividir en tres períodos (figura 6.10): 
(a) Deslizamiento geométrico: un
punto en la generatriz de contacto de
un elemento cónico giratorio podría
tener una velocidad diferente a la del
punto en contacto del otro elemento,
si los conos no tienen un vértice
común.  Sólo si el vértice de ambos
conos es el mismo, no habría
deslizamiento geométrico
(b) Deslizamiento elástico: las deformaciones
elásticas de los elementos en contacto tienden
a producir deslizamiento relativo entre las
superficies
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Período de Asentado 
Las crestas grandes que quedan después del mecanizado 
generalmente se enganchan y, por lo tanto, se deforman 
plásticamente o se cortan.  El régimen de funcionamiento 
de la máquina durante el asentamiento debe ser liviano, de 
lo contrario, el gran desprendimiento de calor puede fundir 
partículas del material en las superficies.  Este período 
termina cuando las áreas que se forman son grandes. 
Período de explotación (trabajo) normal de la máquina 
Se caracteriza por un desgaste estable. 
Período de desgaste catastrófico 
Se provoca porque el desgaste ocurrido hasta este momento aumenta inadmisiblemente las 
holguras entre las superficies en contacto; esto produce un empeoramiento de las condiciones de 
lubricación, se altera la exactitud del movimiento y crece la energía de impacto de las 
superficies. 
La velocidad de desgaste depende de los materiales de las superficies en contacto, de la 
magnitud y carácter de la carga, la velocidad de deslizamiento, lubricación, refrigeración y 
actividad física y química del medio, entre otros.  Algunos materiales “antifricción” usados para 
aumentar el plazo de servicio de los elementos sometidos a desgaste son Babbitt, bronce, hierro 
fundido y ciertas fundiciones plásticas. 
6.4.3 Vías constructivas para aumentar la resistencia de los elementos de máquinas 
La forma en que una pieza se construye juega un papel muy importante en la duración de ésta.  
Se debe satisfacer, en lo posible, el siguiente conjunto de exigencias: 
1. La dirección del flujo de las fuerzas debe ser tal que el mayor volumen de la pieza tome parte
en la percepción de éstas.
2. La forma de la pieza debe asegurar la transmisión de la carga por toda la superficie de
contacto proyectada, pero sólo por ésta.
3. Al construir una pieza, deben evitarse las transiciones bruscas, es decir, cambios bruscos en la
forma (ya que son sitios de concentración de esfuerzos, perjudiciales con cargas cíclicas).
4. La resistencia mecánica debe ser en lo posible igual en todas sus secciones.
5. Conviene separar el flujo de fuerza de la zona propensa a la concentración de la carga.  Esto
tiene el fin de distribuir uniformemente el flujo de fuerza por el volumen de la pieza.
6. Distribuir uniformemente la fuerza por toda la superficie de contacto, para favorecer la
exclusión de los sitios de posible concentración de esfuerzos.
Figura 6.10  Progreso del 
desgaste en elementos de 
máquinas 
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(b) Período de Trabajo Normal
(a) Período de Asentado
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6.5 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
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6.7 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-6.1 Para transmitir la potencia que requiere un
sistema, se debe aplicar una fuerza F de 10 kN a las
ruedas de fricción de 25 cm de diámetro.  El material de
las ruedas es fundición de hierro gris clase 30 (asuma ν 
= 0.3).  Para los cálculos no tenga en cuenta los
esfuerzos producidos por la fuerza de fricción entre las
ruedas.  Calcular:
(a) El ancho b que debe tener cada rueda, tal que no se
sobrepase un esfuerzo cortante de 100 MPa.
(b) El ancho w de la huella.
(c) El esfuerzo de compresión máximo.
(d) La profundidad zτ a la cual ocurre el esfuerzo
cortante máximo.
E-6.2 Los dientes de evolvente, de 20° de
ángulo de presión, de dos ruedas dentadas se
ponen en contacto.  La longitud de los dientes
de acero carburizado (tome ν = 0.3) es de 2 in,
y puede asumirse que los radios de curvatura
de los perfiles son 1 in y 4 in respectivamente.
Calcule la fuerza normal máxima que se puede
aplicar a estos dientes, si el esfuerzo normal de
contacto admisible de los dientes (sin
considerar los efectos dinámicos) es de –150
ksi.
E-6.3 Un rodillo y una leva, ambos de acero (ν ≈ 0.3),
están en contacto.  El ancho de estos elementos es de 10
mm y el diámetro del rodillo es 20 mm.  Se sabe que en el
punto donde el radio de curvatura de la superficie de la
leva es 100 mm, la fuerza normal es de 2 kN.  Determine
el esfuerzo de compresión de contacto máximo, el
esfuerzo cortante máximo y la profundidad a la cual
ocurre este último.
F 
F 
Figura E-6.1 
Figura E-6.3 
Figura E-6.2 
F
αp (ángulo de 
presión) 
Circunferencia 
primitiva
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E-6.4 En las ruedas del ejercicio E-6.1, ¿es necesaria la lubricación? ¿Qué tan confiables son
los resultados obtenidos en dicho ejercicio?
E-6.5 En los engranajes del ejercicio E-6.2, ¿es necesaria la lubricación? ¿Qué tan confiables
son los resultados obtenidos en dicho ejercicio?
Respuestas: 
E-6.1 (a) b = 26.6 mm; (b) w = 1.45 mm; (c) Scmax = –330 MPa; (d) zτ = 0.58 mm.
E-6.2 F = 6.9 kips.
E-6.3 Scmax = –890 MPa, Ssmax = 271 MPa, zτ = 0.114 mm.
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DISEÑO DE ÁRBOLES 
7.1 INTRODUCCIÓN 
7.1.1 Árboles y ejes 
Los árboles y ejes son elementos de máquinas, generalmente de sección transversal circular, 
usados para sostener piezas que giran solidariamente o entorno a ellos.  Algunos elementos que 
se montan sobre árboles y ejes son ruedas dentadas, poleas, piñones para cadena, acoples y 
rotores.  Los ejes no transmiten potencia y pueden ser giratorios o fijos.  Por otro lado, los 
árboles o flechas son elementos que giran soportando pares de torsión y transmitiendo potencia.  
Las figuras 7.1 a 7.3 muestran transmisiones por cadenas, por correas y por ruedas dentadas, 
respectivamente, en las cuales la transmisión de potencia se lleva a cabo mediante árboles, 
poleas, correas, ruedas dentadas, estrellas y cadenas, entre otros elementos. 
Figura 7.1  Transmisión por cadenas 
n1
n2
Lado tenso 
de la cadena 
Estrella 
conducida 
Estrella 
conductora 
Árbol 
Árbol 
Lado flojo de 
la cadena 
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Figura 7.2  Transmisión por correas 
Figura 7.3  Transmisión por ruedas dentadas.  
Esquema de un reductor de velocidades horizontal de 
dos escalones cilíndricos 
Los árboles están sometidos a torsión, flexión, carga axial y fuerzas cortantes, y al menos alguna 
de estas cargas es variable (en un árbol girando sometido a un momento flector constante, 
actúan esfuerzos normales variables).  Como los esfuerzos en los árboles son combinados y 
variables, debe aplicarse la teoría de fatiga para esfuerzos combinados. 
n2
n1
Correa 
D2
D1
Polea conductora Polea 
conducida 
Árbol 
Árbol 
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Caja 
Árbol de salida 
Árbol de entrada 
Ruedas helicoidales 
Ruedas  de 
dientes 
rectos 
Rodamiento 
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7.1.2 Configuración y accesorios de los árboles 
Usualmente, los árboles son cilindros escalonados (figura 7.4.d), con el fin de que los hombros o 
resaltos sirvan para ubicar axialmente los diferentes elementos.  Además, los hombros sirven 
para transmitir cargas axiales.  En los árboles se usan diferentes elementos para la transmisión de 
potencia o para posicionar o fijar las piezas que se montan sobre éstos.  Algunos métodos 
utilizados para transmitir pares de torsión y potencia son las cuñas o chavetas (figura 7.4.a), ejes 
estriados, espigas o pasadores (figura 7.4.c), ajustes a presión (capítulo 10), ajustes ahusados 
(con superficies cónicas) y conectores ranurados.  Para evitar movimientos axiales de las piezas 
se usan, por ejemplo, hombros, tornillos de fijación o prisioneros (figura 7.4.b), anillos de 
retención (figura 7.4.b), pasadores (figura 7.4.c), collarines de fijación, tornillos (figura 7.4.d) y 
manguitos (figura 7.4.d).  Algunos métodos sirven tanto para fijar axialmente las piezas, como 
para transmitir par de torsión (por ejemplo, los pasadores).  Las chavetas y los pasadores actúan 
como “fusibles”, es decir, son elementos “débiles” (y de bajo costo) que tienden a fallar en caso 
de una sobrecarga, protegiendo así las piezas de mayor costo. 
Figura 7.4  Métodos para transmitir par de torsión y para fijar piezas sobre árboles y ejes 
(a) Chaveta paralela (b) Anillo de retención y tornillo de fijación
Polea 
Correa Chaveteros 
Chaveta o 
cuña 
Árbol 
Pasador
 
Árbol 
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Estrella 
(piñón) Árbol 
Chaveta 
Buje 
(manguito) 
Chaveta 
Rueda dentada 
Escalón 
Holgura axial 
Tornillo 
(d) Árbol escalonado con varios métodos de fijación(c) Pasador
D
Árbol 
Rodamiento 
Anillo de re tención 
Polea ranurada 
Tornillo de 
fijación o 
prisionero 
Anillo de 
retención 
Ranura 
para anillo 
de retención 
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7.1.3 Etapas del diseño de árboles 
El diseño de árboles comprende básicamente: 
§ Selección del material
§ Diseño constructivo (configuración geométrica)
§ Verificación de la resistencia:
- estática
- a la fatiga
- a las cargas dinámicas (por ejemplo cargas pico)
§ Verificación de la rigidez del árbol:
- deflexión por flexión y pendiente de la elástica
- deformación por torsión
§ Análisis Modal (verificación de las frecuencias naturales del árbol)
El material más utilizado para árboles y ejes es el acero.  Se recomienda seleccionar un acero de 
bajo o medio carbono, de bajo costo.  Si las condiciones de resistencia son más exigentes que las 
de rigidez, podría optarse por aceros de mayor resistencia.  La sección 7.4.2 lista algunos aceros 
comúnmente usados para árboles y ejes. 
Es necesario hacer el diseño constructivo al inicio del proyecto, ya que para poder hacer las 
verificaciones por resistencia, por rigidez y de las frecuencias críticas, se requieren algunos datos 
sobre la geometría o dimensiones del árbol.  Por ejemplo, para verificar la resistencia a la fatiga 
en una sección determinada es necesario tener información sobre los concentradores de esfuerzos 
que estarán presentes en dicha sección, así como algunas relaciones entre dimensiones. 
El diseño constructivo consiste en la determinación de las longitudes y diámetros de los 
diferentes tramos  o escalones, así como en la selección de los métodos de fijación de las piezas 
que se van a montar sobre el árbol.  En esta etapa se deben tener en cuenta, entre otros, los 
siguientes aspectos: 
§ Fácil montaje, desmontaje y mantenimiento.
§ Los árboles deben ser compactos, para reducir material tanto en longitud como en diámetro
(recuerde que a mayores longitudes, mayores tenderán a ser los esfuerzos debidos a flexión
y, por lo tanto, los diámetros).
§ Permitir fácil aseguramiento de las piezas sobre el árbol para evitar movimientos indeseables.
§ Las medidas deben ser preferiblemente normalizadas.
§ Evitar discontinuidades y cambios bruscos de sección, especialmente en sitios de grandes
esfuerzos.
§ Generalmente los árboles se construyen escalonados para el mejor posicionamiento de las
piezas.
§ Generalmente los árboles se soportan sólo en dos apoyos (éstos los sostienen y permiten el
giro del árbol), con el fin de reducir problemas de alineamiento de éstos.
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§ Ubicar las piezas cerca de los apoyos para reducir momentos flectores.
§ Mantener bajos los costos de fabricación.
§ Basarse en árboles existentes o en la propia experiencia, para configurar el árbol (consultar
catálogos y analizar reductores y sistemas de transmisión de potencia).
Después del diseño constructivo puede procederse a verificar la resistencia del árbol.  Los 
árboles deben tener la capacidad de soportar las cargas normales de trabajo y cargas eventuales 
máximas, durante la vida esperada.  Entonces, se debe verificar la resistencia del árbol a la fatiga 
y a las cargas dinámicas;  estas últimas son generalmente las cargas producidas durante el 
arranque del equipo. 
Debe hacerse también un análisis de las frecuencias naturales (críticas) del árbol.  Todo sistema 
tiende a oscilar con una gran amplitud cuando se excita con determinadas frecuencias; esto se 
denomina resonancia.  Los árboles, junto con las piezas que se montan sobre ellos, tienden 
también a vibrar excesivamente cuando giran a las velocidades críticas.  El diseñador debe 
asegurarse de que la velocidad de rotación del árbol sea bastante diferente de cualquier velocidad 
que produzca resonancia; de lo contrario, las deflexiones o deformaciones del árbol tenderían a 
ser grandes y a producir la falla. 
Finalmente, los árboles deben tener suficiente rigidez, con el objetivo de evitar que las 
deformaciones excesivas perjudiquen el buen funcionamiento de las piezas que van montadas 
sobre éstos.  Por ejemplo, deformaciones excesivas en los árboles pueden hacer que el engrane 
de un par de ruedas dentadas no sea uniforme o no se extienda en toda la altura de trabajo del 
diente.  Por otro lado, los apoyos o cojinetes, que pueden ser de contacto rodante o deslizante 
(ver, por ejemplo, figura 7.22), se pueden ver afectados si las pendientes del árbol en los sitios de 
los cojinetes son muy grandes.  Como los aceros tienen esencialmente igual módulo de 
elasticidad, la rigidez de los árboles debe controlarse mediante decisiones geométricas. 
En conclusión, el buen funcionamiento de un árbol depende de muchos factores, entre los cuales 
podemos mencionar una buena resistencia y rigidez, una correcta fijación de las piezas y una 
adecuada alineación y lubricación de los elementos que lo requieran. 
En el resto de este capítulo se ampliará lo discutido en esta introducción.  En la sección 7.2 se 
analizan las ecuaciones para el cálculo o verificación de la resistencia de los árboles.  En la 
sección 7.3 se estudian algunas ecuaciones que rigen las deformaciones en los árboles.  La 
sección 7.4 presenta un procedimiento de diseño de árboles, paso a paso.  Finalmente, la sección 
7.5 resume este capítulo. 
7.2 RESISTENCIA DE LOS ÁRBOLES 
7.2.1 Esfuerzos en los árboles 
Los elementos de transmisión de potencia como las ruedas dentadas, poleas y estrellas 
transmiten a los árboles fuerzas radiales, axiales y tangenciales.  Debido a estos tipos de carga, 
en el árbol se producen generalmente esfuerzos por flexión, torsión, carga axial y cortante.  La 
figura 7.5 muestra esquemáticamente un árbol en el cual está montado un engranaje cónico y una 
Libardo Vicente Vanegas Useche
284 
Figura 7.5  Solicitaciones en los árboles: torsión, flexión, cortante y carga axial 
Como se muestra en la figura 7.6, en cualquier sección transversal de un árbol existe, en general, 
un par de torsión, T, una carga axial, F, una fuerza cortante, V, y un momento flector, M.  Estas 
cargas producen los esfuerzos siguientes: 
Figura 7.6  Cargas internas en una sección de un árbol 
§ Esfuerzos cortantes producidos por el par de torsión.  Si la sección es circular sólida, los
puntos de mayor esfuerzo cortante son los ubicados en la periferia, y dicho esfuerzo está
dado por:
,
 
16
3d
T
J
Tc
Ss π
== (7.1) 
donde T, c, J y d son el par de torsión, la distancia desde el eje neutro hasta los puntos de 
mayor esfuerzo, el momento polar de inercia y el diámetro, respectivamente, de la sección 
transversal que se esté analizando. 
§ Esfuerzos normales por carga axial.  El esfuerzo normal, S(F), es constante en toda la sección
y está dado por:
F: Fuerza axial 
T: Par de torsión 
M: Momento flector 
V: Fuerza cortante 
V 
F 
T 
M 
Las fuerzas radial, Fr, axial, Fa, y 
tangencial, Ft (saliendo del plano del 
papel), actúan sobre el piñón cónico 
produciendo, respectivamente: 
• Flexión y cortadura (Fr)
• Carga axial (tracción o compresión) y
flexión (Fa)
• Flexión, torsión y cortadura (Ft)
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estrella.  Se  muestran las fuerzas sobre el engranaje, las cuales producen los cuatro tipos de 
solicitación mencionados. 
Fr 
Fa 
Ft 
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,)( A
F
S F ±= (7.2) 
donde F y A son la fuerza axial y el área transversal, respectivamente, de la sección de 
análisis.  El signo “+” indica que el esfuerzo es de tracción y se toma si F es de tracción; el 
signo  “–” se toma si F es de compresión. 
Cuando la carga es de compresión, la ecuación anterior es válida si no existe posibilidad de 
pandeo.  Si el árbol es “esbelto”34, una carga de compresión puede tratar de flexionarlo 
(pandearlo), produciéndose esfuerzos por carga axial y flexión combinados.  Como el 
esfuerzo máximo en una columna esbelta es mayor que el dado por la ecuación 7.2, se debe 
utilizar una ecuación diferente.  Faires[1] propone calcular un esfuerzo equivalente, Se(F) (que 
es diferente al esfuerzo real máximo) para el caso de columnas: 
,)( A
F
S PFe α−=  (7.3) 
donde αP es un coeficiente mayor o igual a la unidad que tiene en cuenta el efecto de pandeo 
y se calcula de maneras diferentes de acuerdo con el tipo de columna (esbelta, corta, de 
esbeltez media)35. 
§ Esfuerzos normales producidos por el momento flector.  El esfuerzo normal, S(M), es máximo
en las fibras más alejadas del eje neutro y está dado por:
,)( I
Mc
S M ±=  (7.4) 
donde M, c e I son el momento flector, la distancia desde el eje neutro hasta las fibras más 
alejadas y el momento rectangular de inercia, respectivamente, de la sección de análisis.  El 
signo “+” se toma si el punto analizado está a tracción y el signo “–” si está a compresión.  
En general, existirán dos valores de c, uno para los puntos a tracción y otro para los puntos a 
compresión. 
Algunas veces se tienen dos componentes del momento flector, Mxy y Mxz, donde x es la 
dirección axial y y y z son direcciones cartesianas paralelas a la sección del árbol.  Como 
generalmente interesa el momento resultante, éste se puede obtener mediante: 
( ) .2/1 22 xzxyR MMM += (7.5) 
34 La esbeltez de una columna está dada por la relación entre su longitud, L,  y el radio de giro, k, de la sección transversal; este 
último es igual a la raíz cuadrada de la relación entre el menor momento rectangular de inercia de la sección y el área: k = (I/A)1/2. 
35 El coeficiente αP está dado, por ejemplo, por: 
Euler), deecuación   la (para  
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donde Le es la longitud libre efectiva de la columna. 
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Note que las componentes Mxy y Mxz son perpendiculares entre sí, por lo que el momento 
resultante se obtiene utilizando el teorema de Pitágoras, dado por la ecuación anterior. 
§ Esfuerzos cortantes producidos por la fuerza cortante, V.  Normalmente, estos esfuerzos son
mucho más pequeños que, por ejemplo, los esfuerzos normales debidos a flexión y tienden a
actuar en puntos donde otros esfuerzos son pequeños o son iguales a cero.  Debido a esto, es
práctica común no tener en cuenta el efecto de la fuerza cortante, aunque si ésta se considera
suficientemente grande, debe tenerse en cuenta este efecto.
Adicionalmente, pueden existir esfuerzos de compresión transversales al árbol cuando existen 
ajustes de interferencia, llamados también ajustes forzados (capítulo 10).  Aunque los esfuerzos 
de compresión tienden a inhibir la fatiga, éstos pueden provocar fluencia en el árbol cuando 
actúan las cargas dinámicas (cargas pico).  Los esfuerzos producidos por ajustes de interferencia 
podrían despreciarse en el diseño, si las interferencias son “pequeñas”. 
Teniendo en cuenta lo estudiado en los capítulos anteriores, se concluye que el punto o puntos 
críticos de cualquier sección transversal tienen estados de esfuerzo como el de la figura 7.7.  
Entonces, el estado de esfuerzo es biaxial, donde uno de los esfuerzos normales es igual a cero. 
Figura 7.7  Estado de esfuerzo usual de los puntos críticos de un árbol 
Para árboles de sección circular sólida, los esfuerzos S y Ss de la figura 7.7 están dados por: 
.
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El valor de αP es igual a uno si la fuerza F es de tracción.  Para otros tipos de secciones se deben 
usar las ecuaciones que correspondan de acuerdo con lo estudiado en el capítulo 2. 
S Ss 
S S 
Ss 
Ss
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La determinación de la sección o secciones críticas se basa parcialmente en estas ecuaciones.  De 
acuerdo con éstas, la sección es más crítica si: 
§ Su diámetro es pequeño.
§ Las cargas αPF, M y T son grandes.
§ Adicionalmente, por el criterio de fatiga, una sección es más crítica en la medida en que
tenga discontinuidades, gran rugosidad superficial, etcétera.
Como generalmente no existe una sección en la cual las propiedades seccionales sean menores y 
las cargas sean mayores, etc., deben analizarse las secciones críticas de los diferentes tramos del 
árbol.  No necesariamente la sección crítica es aquella en la cual alguna carga es máxima o 
alguna propiedad es mínima, ya que alguna combinación de propiedades y cargas sub-críticas 
podría ser la más crítica.  Debe tenerse un cuidado similar al escoger los puntos críticos (de las 
secciones críticas), si no existe un punto en el cual actúen simultáneamente los esfuerzos 
máximos por carga axial, flexión y torsión. 
7.2.2 Análisis estático de árboles dúctiles uniformes de sección transversal circular sólida 
El análisis estático de un árbol consiste en verificar que éste no fallará inmediatamente después 
de aplicar ciertas cargas.  Este análisis podría efectuarse para: 
(a) Comprobar su resistencia “estática” a las cargas nominales36.  Esto es poco usual ya que
debe verificarse la resistencia a la fatiga de los árboles (las ecuaciones de fatiga dadas en el
capítulo 5 cubren también las fallas “estáticas”).
(b) Comprobar su resistencia estática a las cargas dinámicas (cargas pico).  Esta comprobación
sí debe hacerse ya que normalmente en los arranques o cuando hay sobrecargas, los árboles
están sometidos a esfuerzos mayores a los nominales.  Si se prevé que estas cargas se repiten
un número muy pequeño de veces, éstas no tenderían a producir falla por fatiga, siendo
suficiente el análisis de diseño estático.
Es importante tener en cuenta que si las cargas dinámicas se van a repetir un número 
significativo de veces (por ejemplo, más de unas 1000 veces), es necesario considerar la 
posible falla por fatiga debido a estas cargas.  Adicionalmente, podría considerarse la 
falla por fatiga debida a la combinación de cargas pico cíclicas y cargas nominales cíclicas. 
En un diseño para cargas estáticas, se aplica una teoría de falla estática adecuada al punto o 
puntos más críticos del árbol, los cuales tienen estados de esfuerzo como el de la figura 7.7 y 
esfuerzos dados por las ecuaciones 7.6 y 7.7, si la sección es circular sólida. 
Como en su gran mayoría los árboles se fabrican con barras circulares de materiales dúctiles y 
uniformes (resistencia a la tracción igual a la de compresión), plantearemos las ecuaciones de 
diseño para árboles con estas características.  Para un árbol dúctil y uniforme de sección 
transversal circular sólida, las ecuaciones 7.6 y 7.7 se pueden expresar como: 
36 Cargas nominales son las soportadas por el árbol bajo condiciones de trabajo normal, sin tener en cuenta cargas de arranque o 
cargas pico.  Las cargas pico son cargas altas que ocurren pocas veces durante el funcionamiento del árbol. 
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Note que para S se toman, de la ecuación 7.6, ya sea los dos signos positivos o los dos negativos; 
la razón de esto es que en un árbol de sección circular y material uniforme es más crítico el punto 
en el cual se suman los esfuerzos por carga axial y por flexión.  No importa si el esfuerzo 
resultante es de tracción o de compresión, ya que la resistencia estática de un material uniforme 
es igual para estos dos tipos de esfuerzo. 
A un material dúctil se le aplica la Teoría del Esfuerzo Cortante Máximo (TECM) o la teoría de 
von Mises-Hencky (teoría de la energía de distorsión), la cual es equivalente a la Teoría del 
Esfuerzo Cortante Octaédrico (TECO).  Las ecuaciones de diseño de estas teorías, para el estado 
de esfuerzo del punto crítico (figura 7.7), están dadas por: 
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TECO/von Mises 
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Reemplazando las ecuaciones 7.8 (con αP = 1) en las ecuaciones anteriores y organizando se 
obtiene: 
Para la TECM 
[ ] .64)8(
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Ésta puede expresarse como: 
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Para la TECO/von Mises 
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Note que los términos intermedios en las ecuaciones 7.9 y 7.11 están igualados a Sy / N; por lo 
tanto, corresponden a los esfuerzos equivalentes de las teorías.  Las ecuaciones 7.9 a 7.12 tienen, 
entre otras, las siguientes condiciones: 
§ El análisis es de diseño estático
§ El material es dúctil y uniforme
§ El punto crítico no tiene esfuerzos producidos por cortante directo ni por ajustes de
interferencia
§ La sección a analizar es circular sólida
§ Si la sección de análisis está sometida a compresión, no existe posibilidad de pandeo en
dicha sección.  En caso de pandeo, el esfuerzo no es proporcional a la fuerza de compresión y
los factores de seguridad calculados con las ecuaciones no serían correctos (el término αP de
la ecuación 7.8 se ha omitido en las ecuaciones de diseño).
Los signos de la ecuación 7.8 no aparecen en las ecuaciones anteriores, debido a que el esfuerzo 
S está elevado al cuadrado.  Entonces, se debe tener en cuenta que los valores de M y F se 
toman siempre positivos, independientemente de si producen tracción o compresión en el punto 
y, por supuesto, de si en el diagrama de momento M es negativo o positivo37. 
Si además de las condiciones anteriores, no existe fuerza axial en la sección de análisis (F = 0), 
las ecuaciones 7.9 a 7.12 se reducen a: 
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Para la TECO/von Mises 
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37 El signo del par flector en el diagrama de momento flector sirve, por ejemplo, para saber la dirección en la cual actúa, pero sin 
importar el signo, siempre existirán esfuerzos de tracción y esfuerzos de compresión en una sección sometida a flexión. 
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EJEMPLO 7.1 
El árbol escalonado de la figura transmite una potencia de 10 kW a 1200 r/min y está 
apoyado en dos rodamientos de bolas A y C.  La potencia es suministrada por un piñón a la 
rueda helicoidal B, en el punto de contacto indicado.  La potencia sale por la polea D, la cual 
tiene dos ranuras en “V” (transmisión por correas en “V”).  La fuerza en el lado tenso de la 
correa, F1, es tres veces la del lado flojo, F2.  Las componentes de la fuerza de contacto en el 
engrane B están relacionadas así: Fa = 0.2Ft y Fr = 0.27Ft.  Los diámetros primitivos de la 
rueda y de la polea son DB = 132 mm y DD = 162 mm, respectivamente.  El árbol es de acero 
SAE 1045 laminado en frío.  Determinar el diámetro mínimo que debe tener la sección más 
cargada del árbol (que no necesariamente es la más crítica), para que resista tanto las cargas 
nominales (al menos unas pocas veces antes de la falla por fatiga) como las cargas pico.  
Suponer que estas últimas son el doble de las cargas nominales.  Usar la TECO/von Mises 
con un factor de seguridad N = 1.5, tanto para las cargas nominales como para las pico. 
Figura 7.8  Árbol de transmisión de potencia 
Solución: 
Debido a que las cargas nominales son variables, la falla ocurriría por fatiga; por lo tanto, el 
análisis por fatiga (sección 7.2.3) es más adecuado que el análisis estático para estas cargas 
(no se requiere análisis estático para las cargas nominales).  Como las cargas dinámicas 
(pico) son mayores que las nominales, debe verificarse la resistencia del árbol a las cargas 
pico.  Esto se hace mediante el procedimiento de diseño estático ya que las cargas pico no 
F1 
F2 
Polea D 
Correas 
z 
y 
x 
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Como se dijo anteriormente, las ecuaciones de diseño para cargas estáticas se usan normalmente 
para la verificación de la resistencia a las cargas pico.  En este caso, M, T y F serían las cargas 
pico máximas, y no las cargas normales de trabajo.  Si el factor de seguridad calculado con la 
ecuación 7.9, 7.11, 7.13 ó 7.15 es muy pequeño (menor que el admisible), debe rediseñarse el 
árbol, por ejemplo, calculando un nuevo diámetro con la ecuación 7.10, 7.12, 7.14 ó 7.16.  En el 
siguiente ejemplo se ilustra la aplicación del análisis estático de árboles. 
50 mm  50 mm 
A C 
B 
x 
y 
z 
30 mm 
Fr 
Fa 
Ft 
D  
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tienden a producir falla por fatiga siempre y cuando se repitan muy pocas veces durante la 
vida útil del árbol. 
Para determinar la sección que está sometida a las mayores cargas, deben construirse los 
diagramas de par de torsión, momento flector y fuerza axial; pero antes se deben calcular 
todas las fuerzas externas que actúan sobre el sistema y las reacciones en los apoyos 
(rodamientos). 
Diagrama de cuerpo libre: 
Al analizar un árbol, es conveniente hacer diagramas de cuerpo libre para las diferentes 
solicitaciones, es decir, hacer un diagrama para los pares de torsión, uno para las fuerzas 
axiales y otros dos para las cargas transversales y momentos flectores que actúan en dos 
planos perpendiculares.  Sin embargo, para facilitar el entendimiento de este procedimiento, 
la figura 7.9 presenta el diagrama de cuerpo libre completo del árbol.  La reacción en cada 
apoyo podría tener componentes en x, y y z.  Sin embargo, en el montaje se tiene que decidir 
cuál rodamiento soportará carga axial, ya que cualquiera de los dos o ambos lo pueden 
hacer.  Por facilidad de montaje, es conveniente que el rodamiento C soporte la carga axial y 
que el otro quede “libre” axialmente.  Si el rodamiento A soportara dicha carga, tendría que 
tener un ajuste a presión para evitar su movimiento.  Esto no ocurre con C, ya que el hombro 
soporta la fuerza y no se requiere un ajuste a presión especial.  Además, de esta manera parte 
del árbol queda a compresión, lo cual inhibe la fatiga.  Note que los pequeños ángulos que 
las fuerzas F1 y F2 forman con el eje z se han despreciado. 
Figura 7.9  Diagrama de cuerpo libre del árbol de la figura 7.8 
y 
z x 
RAy 
RCy 
Fr Ft 
F1 
F2 
RAz 
RCz 
Fa 
RCx 
A 
B 
C 
D 
DB/2 
DD/2 
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Cálculo del par de torsión y diagrama de par de torsión: 
Como el sistema tiene una sola entrada y una sola salida de potencia (Pe = Ps = P), se 
requiere calcular un solo par de torsión, T, el cual depende de la potencia, P, y de la 
frecuencia de giro, n, de acuerdo con T = P/(2πn) (ecuación 3.16, capítulo 3).  Si la 
frecuencia de giro está en revoluciones por minuto y la potencia en watt, el par de torsión 
nominal T, en N⋅m, está dado por la ecuación 3.17 (capítulo 3):  
m.N 58.79mN
)1200)(2(
)1010)(60(
 2
60 3
⋅=⋅
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==
ππ n
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T  
De la figura 7.9 se deduce que las fuerzas que producen momentos con respecto al eje del 
árbol (eje x) son Ft, F1 y F2.  Por la rueda entra toda la potencia; entonces, el par de torsión 
producido por la fuerza Ft debe ser igual a T.  Similarmente, por la polea sale toda la 
potencia; entonces, el par de torsión total producido por las fuerzas F1 y F2 es igual T. 
Analizando las fuerzas de la figura 7.9, se concluye que los pares de torsión en B y D tienen 
sentidos contrarios (ya que F1 > F2); por lo tanto, la suma de éstos es igual a cero, como 
debe ser, ya que el sistema está en equilibrio (cuando el árbol rota a velocidad constante). 
La figura 7.10 muestra el diagrama de cuerpo libre de pares de torsión y el diagrama de par 
de torsión del árbol.  Note que los rodamientos en A y C no tienen reacciones, ya que ellos 
permiten la rotación libre del árbol.  Según la figura, en el tramo AB no hay par de torsión 
interno y el tramo más cargado a torsión es el BCD, con un par de 79.58 N⋅m. 
Figura 7.10  Diagrama de cuerpo libre de pares de torsión y diagrama de par de torsión 
Cálculo de fuerzas externas: 
En la rueda dentada, la única componente que produce torsión en el árbol es la fuerza 
tangencial, Ft.  El par de torsión producido por esta fuerza está dado por (figura 7.9): 
,
2
T
D
F Bt =  (7.17) 
de donde 
N. 1206
m 0.132
)mN 58.79)(2(2
=
⋅
==
B
t D
T
F  
De las expresiones dadas en el enunciado tenemos que: 
N. 241.2N) 1206)(20.0(     entonces     ,20.0 === ata FFF
A        B  C     D T 
T 
A  B  C  D     x 
T T = 79.58 N⋅m x 
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En la polea ambas fuerzas, F1 y F2, producen pares de torsión.  Dichos pares tienen sentidos 
contrarios y, por lo tanto, se deben restar y multiplicar por el radio primitivo de la polea para 
calcular el par de torsión.  Entonces, el par de torsión resultante producido por las fuerzas en 
la polea está dado por (figura 7.9): 
Cálculo de las reacciones: 
En la figura 7.10 se presenta el diagrama de cuerpo libre teniendo en cuenta sólo los pares 
de torsión.  Los diagramas de cuerpo libre para las fuerzas axiales y las fuerzas transversales 
y momentos flectores se dan en la figura 7.11. 
(b) Cizalladura y flexión - plano xy (c) Cizalladuray flexión - plano xz(a) Fuerzas axiales  
Figura 7.11  Diagramas de cuerpo libre de fuerzas axiales, fuerzas transversales y
momentos flectores 
Note que la fuerza Fa ha sido desplazada al eje del árbol en la figura 7.11.a, con lo cual se 
genera un momento flector MFa = Fa (DB/2) que aparece en la figura 7.11.b.  Además, la 
fuerza Fa es contrarrestada sólo con el apoyo en C (el escalón permite que se transmita la 
fuerza axial del árbol al rodamiento), ya que el apoyo en A no tiene la capacidad de hacerlo.  
Los pares producidos al desplazar las fuerzas Ft, F1 y F2 al eje x son pares de torsión y ya se 
tuvieron en cuenta en la figura 7.10.  Para la construcción de estos diagramas de cuerpo libre 
se despreció el pequeño ángulo que las fuerzas F1 y F2 forman con el eje z.  
Planteando las ecuaciones de equilibrio, es decir, la suma de fuerzas en las direcciones x, y y 
z, y la suma de momentos en los planos xy y xz, se tiene: 
N. 6.253N) 1206)(27.0(     entonces     ,27.0 === rtr FFF
,
2
)3(     ,3     como     ;
2
)( 222121 T
D
FFFFT
D
FF DD =−==−
N. 1474y       N 2.491
m 0.162
)mN 58.79(
   donde de 12 ==
⋅
== F
D
T
F
D
,0     ;0 =−=∑ Cxax RFF
x x 
y x 
z 
   A              B              C             D 
RAy 
Fr
MFa 
RCy
   A              B              C             D 
RAz 
Ft
RCz
F1 + F2
A     B  C  D 
Fa RCx
0.05 m 0.05 m 0.03 m 0.05 m 0.05 m 0.03 m
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de donde 
Diagramas de fuerza cortante, momento flector y carga axial: 
Con los resultados anteriores se construyen los diagramas de fuerza cortante, momento 
flector y carga axial (figura 7.12).  Como normalmente las fuerzas cortantes no se tienen en 
cuenta en el diseño, los diagramas de fuerza cortante sólo interesan para la construcción de 
los de momento flector.  Como interesa el momento total en las diferentes secciones (no sus 
componentes en xy y xz), se construye, además, un diagrama de momento flector resultante.  
En una sección particular, la magnitud del momento resultante está dada por la ecuación 7.5. 
 
Figura 7.12  Diagramas de fuerza cortante, momento flector y carga axial 
,0     ;0 =−+=∑ rCyAyy FRRF
,0)(     ;0 21 =−−++=∑ CzAztz RRFFFF
,005.00.1     ;0 =−−=∑ FarCyAxy MFRM
N. 3158y     N 0.322   N, 2.241   N, 44.13   N, 61.3 ===== CzCyCxAzAy RRRRR
,0)(13.005.00.1     ;0 21 =+−−=∑ FFFRM tCzAxz
  A  B  C     D      x 
Vy (N) 3.61 
− 322.0
  A  B  C  D      x 
Mxy (N⋅m) 
0.18 
16.10 
(a) Diagrama de fuerza cortante en y (b) Diagrama de fuerza cortante en z
(c) Diagrama de momento flector en xy (d) Diagrama de momento flector en xz
A  B  C  D  x 
F (N) 
− 241.2
(e) Diagrama de momento flector resultante
  A       B  C  D      x 
MR (N⋅m) 
0.69 
16.11 
58.98 
(f) Diagrama de fuerza axial (en x)
  A  B  C     D      x 
Vz (N) 
−13.44
1193 
−1965
    A  B  C  D     x 
Mxz (N⋅m) 
−0.67
58.98 
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Cálculo del diámetro en la sección más cargada: 
De los diagramas de la figuras 7.10 y 7.12 
(se analizan sólo los diagramas de carga 
axial, para de torsión y momento flector 
resultante) se concluye que la sección más 
cargada es la C, ya que para esta sección 
todas las cargas son máximas.  La sección 
C está sometida a un momento flector M = 
58.98 N⋅m, un par de torsión T = 79.58 
N⋅m y una fuerza axial de compresión F = 
241.2 N, tal como se muestra en la figura 
7.13. 
En las secciones 7.2.1 y 7.2.2 se concluyó que el punto crítico para este caso es como el 
mostrado en la figura 7.7 y que las ecuaciones de diseño para la TECO/von Mises son la 
7.11 o la 7.12.  Para calcular el diámetro de la sección C utilizamos la ecuación 7.12, donde, 
como se ha dicho, M, T y F son las cargas pico y se toman positivos.  Es de anotar que todas 
las cargas calculadas hasta aquí son las nominales (se partió del par de torsión nominal); en 
este problema, las cargas pico son el doble de las nominales.  Entonces 
donde 
§ N = 1.5
§ Sy = 531 MPa, obtenido de la tabla A-3.2 (apéndice 3) para el acero 1045 laminado en
frío
§ M = 2×58.98 N⋅m = 118.0 N⋅m
§ T = 2×79.58 N⋅m = 159.2 N⋅m
§ F = 2×241.2 N = 482.4 N.
 
 
de donde, resolviendo, d = 0.0174 m = 17.4 mm. 
Este diámetro es el mínimo que debe tener el escalón donde se aloja el rodamiento de bolas 
C. El siguiente paso consiste en estandarizar este diámetro con base en los diámetros
internos estándar de rodamientos de bolas.  Algunos diámetros, en mm, de rodamientos
rígidos de bolas son: 4, 5, 6, 7, 8, 9, 10, 12, 15, 17, 20, 25, 30, ....; entonces, el diámetro 
mínimo de la sección C debe ser de 20 mm. 
Como se ha dicho, el cálculo de árboles implica muchos pasos de comprobación, así que 
este cálculo podría ser un paso inicial en el diseño del árbol. 
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4
22226
2
=+−−−⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
TMdMFdFd
N
S yπ
,0])2.159)(48()118)(64[()]4.482)(118 )(16[()4.482(
)5.1)(4(
10531 22226
26
=+−−−⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛ ×
ddd
π
F = 241.2 N 
T = 79.58 N⋅m 
M = 58.98 N⋅m 
Figura 7.13  Cargas en la sección C del árbol 
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7.2.3 Análisis por fatiga de árboles dúctiles 
Introducción 
Como se dijo en la sección 7.1, los árboles soportan cargas variables y, por lo tanto, debe 
comprobarse su resistencia a la fatiga.  Por ejemplo, unas cargas constantes T, M y F en un árbol 
producen esfuerzos normales variables, ya que el momento flector M es giratorio relativo a un 
observador parado en un punto del árbol rotativo (figura 7.14).  Eventualmente, en caso de no 
tener la suficiente información para efectuar el diseño por fatiga, un análisis de diseño estático 
podría reemplazarlo, si se usa un factor de seguridad bastante grande; sin embargo, este último 
diseño no garantiza la duración requerida del árbol. 
Figura 7.14  Un par flector constante en magnitud y dirección produce esfuerzos variables, ya 
que el árbol gira 
En este capítulo nos limitaremos al análisis de árboles cuyos puntos críticos tengan estados de 
esfuerzo como el de la figura 7.15 (estado de esfuerzo biaxial con un solo esfuerzo normal y un 
esfuerzo cortante).  Este tipo de estado de esfuerzo se obtiene en las secciones de los árboles en 
las que no existan ajustes con interferencia (o si existen, los esfuerzos son tan pequeños que no 
es necesario tenerlos en cuenta), y que además no existan (o sean despreciables) esfuerzos 
producidos por fuerzas cortantes.  Esto último no es problema, ya que es práctica común no tener 
en cuenta los esfuerzos producidos por estas fuerzas. 
Figura 7.15  Estado de esfuerzo de los puntos críticos de un árbol, 
cuando no se tienen en cuenta o no existen esfuerzos producidos por 
cortante directo y por ajustes forzados 
En el capítulo 5 (sección 5.12) se presentaron ecuaciones generales para esfuerzos 
multiaxiales en fatiga.  Por lo tanto, estas ecuaciones podrían usarse para cualquier caso 
de diseño de árboles, en particular, cuando en algún punto crítico de un árbol se tienen más 
esfuerzos que aquellos de la figura 7.15. 
M M 
M 
t 
S 
t 
Sm = 0 
Sa = 
Sa 
Mc 
I 
S S 
Ss
Ss
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A continuación se presentan tres métodos para el análisis por fatiga de árboles con puntos 
críticos como el mostrado en la figura 7.15.  El método von Mises (estudiado en el capítulo 5), 
el método adoptado por Faires[1] y el método ASME. 
Método von Mises 
Reemplazando las ecuaciones 5.73 y 5.74 (teniendo en cuenta que uno de los esfuerzos 
normales, σXX o σYY, es cero) en las ecuaciones 5.75 y 5.76, del capítulo 5, se obtiene: 
ó     Soderberg) (usando  
331
2222
n
aa
y
mm
SSN
τστσ +
+
+
=  (7.18) 
),modificadaGoodman  (usando  
331
2222
n
aa
u
mm
SSN
τστσ +
+
+
=  (7.19) 
donde los esfuerzos τ y σ pueden calcularse así: 
,y          )()( asTffamsTfmm SKτSKτ ==  (7.20) 
.y      )()()()()()()()( MaMffFaFffaMmMfmFmFfmm SKSKSKSK +=+= σσ  (7.21) 
Los subíndices (T), (F) y (M) para los factores Kfm y Kff indican  que éstos corresponden a 
torsión, carga axial y flexión, respectivamente.  Los esfuerzos Sm(F) y Sa(F) son las componentes 
media y alternativa del esfuerzo producido por la fuerza axial, y los esfuerzos Sm(M) y Sa(M) son 
las componentes media y alternativa del esfuerzo producido por flexión.  Note que no es 
necesario verificar la condición de resistencia estática de la ecuación 5.76, si se verifica la 
resistencia del árbol a las cargas dinámicas. 
Este método puede utilizarse para el diseño de árboles que cumplan las siguientes condiciones en 
el punto a analizar: 
§ Material dúctil o frágil.
§ Los esfuerzos normal y cortante varían en fase y con la misma frecuencia (los esfuerzos
alcanzan sus valores máximos al mismo tiempo, al igual que sus valores mínimos).  Sin
embargo, podría utilizarse si esto no se cumple.  Se espera que en la mayoría de los casos los
resultados sean conservadores.
§ El estado de esfuerzo es como el de la figura 7.15; para lo cual los esfuerzos debidos a
ajustes de interferencia y a fuerzas cortantes, si los hay, son despreciables.
§ Si la sección de análisis está sometida a compresión, no existe posibilidad de pandeo del
árbol en dicha sección.
Método adoptado por Faires 
La ecuación siguiente es una variante propuesta de la usada por Faires[1] 38: 
38 Faires[1] presenta sólo la ecuación para Sm ≥ 0. 
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donde: 
- Sys = 0.5Sy  y  Sns = 0.5Sn(MF), para la TECM
- Sys = 0.577Sy  y  Sns = 0.577Sn(MF),  para la TECO/von Mises
- Sn(MF) está dada, por ejemplo, por la ecuación 5.50 o la correspondiente, según el material y la
vida esperada, excepto que no se incluye Kcar.  Por ejemplo, para materiales que exhiben
codo en 106 ciclos y nc > 10
6, Sn(MF) = Ka Kb Kc Kd Ke Se’
- Sm y Sms son los esfuerzos medios normal y cortante respectivamente
- Sas es el esfuerzo alternativo cortante
- 
)(
)()(
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MaMff
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FaFff
aff K
SK
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7.0
][ MaMff
FaFff
aff SK
SK
SK +=
- Kff(F), Kff(M) y Kff(T) son los factores de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita
para carga axial, flexión y torsión respectivamente
- Sa(F) y Sa(M) son las componentes del esfuerzo alternativo aportadas por la carga axial y el
momento flector respectivamente.
La ecuación 7.22 es válida para el diseo de árboles que cumplan las mismas condiciones dadas 
para el método von Mises, con la condición adicional de que el árbol sea de material dúctil. 
Procedimiento propuesto por la ASME 
Para el caso de árboles que cumplan las condiciones dadas para el método anterior y, además, 
que la sección de análisis sea circular sólida y esté sometida sólo a un par de torsión y a un 
momento flector constantes, se puede utilizar la norma para el diseo de árboles de transmisión 
ANSI/ASME B106.1M-1985 (ASME:American Society of Mechanical Engineers; ANSI: 
American National Standards Institute).  Esta norma está basada en datos experimentales, por lo 
que constituye un método de cálculo adecuado.  Aunque este método tiene algunas restricciones 
más, muchos árboles las cumplen. 
La norma establece que el diámetro, d, en la sección de análisis puede calcularse con: 
Diseño de Elementos de Máquinas
299
,
4
332
3/1 2/1 22
⎪
⎭
⎪
⎬
⎫
⎪
⎩
⎪
⎨
⎧
⎥
⎥
⎦
⎤
⎢
⎢
⎣
⎡
⎟
⎟
⎠
⎞
⎜
⎜
⎝
⎛
+⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
=
yn
f S
T
S
M
K
N
d
π
 (7.23) 
de la cual podemos despejar el factor de seguridad: 
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donde M y T son los pares de flexión y torsión, respectivamente, los cuales son constantes en la 
sección de análisis, y Kf y Sn se calculan para la carga de flexión (Kf y Sn afectan al momento 
flector, que es el que produce los esfuerzos variables). 
Las condiciones de las ecuaciones 7.23 y 7.24 son: 
- Par de torsión constante: T = Tm y Ta = 0, con lo que Sms = Tc/J y Sas = 0.
- Flexión giratoria con momento constante: M = Mm y Ma = 0, pero Sm = 0 y Sa = Mc/I (ver
figura 7.14).
- Material dúctil.
- Sección transversal circular sólida.
- No existe fuerza axial ni otro tipo de carga diferente de torsión y flexión.
Cuando se cumplen estas condiciones, las ecuaciones 7.23 y 7.24 son equivalentes a la 7.22. 
A continuación se hace la deducción de la ecuación de la ASME.  La figura 7.16 muestra los 
resultados típicos que se obtienen al someter probetas dúctiles a flexión giratoria y torsión 
estática combinadas (los primeros ensayos de este tipo fueron hechos en la década de 1930[2]).  
Los puntos de ensayo siguen una relación elíptica en un diagrama esfuerzo medio cortante, Sms, 
contra esfuerzo alternativo normal, Sa. 
Figura 7.16  Tendencia típica de los datos de ensayo a la fatiga 
de probetas dúctiles sometidas a una combinación de flexión 
giratoria y torsión estática 
Sms 
Sa 
Se’ 
Sys 
Los puntos de falla siguen 
una tendencia como ésta 
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Si introducimos el factor de seguridad y los factores que modifican la resistencia a la fatiga, se 
obtiene39:  
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Los esfuerzos Sa y Sms para una sección circular sólida están dados por: 
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Recuerde que a pesar de que el momento flector es constante, el giro del árbol produce un 
esfuerzo repetido invertido, y la componente alterna del esfuerzo se calcula con dicho par flector.  
Al reemplazar las ecuaciones 7.27 y 7.28 en la 7.26 se obtiene: 
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Factorizando algunos términos y utilizando la relación de la TECO/von Mises Sys = 0.577Sy = 
3/yS  (ecuación 4.35, capítulo 4), se obtiene: 
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Al despejar el diámetro de la ecuación anterior se obtiene la ecuación 7.23. 
39 Esta ecuación es válida, si el esfuerzo medio cortante y el alternativo normal mantienen siempre su proporción al producirse 
una sobrecarga. 
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EJEMPLO 7.2 
Determinar el diámetro mínimo que debe tener el tramo donde se aloja el rodamiento C del 
ejemplo 7.1, con el fin de que la sección del hombro donde se apoya dicho rodamiento 
resista las cargas de fatiga.  Tomar un factor de seguridad de N = 1.5.  Los datos del 
problema, al igual que la figura, se repiten aquí.  El árbol transmite una potencia de 10 kW a 
1200 r/min y está apoyado en dos rodamientos de bolas A y C.  La potencia es suministrada 
por un piñón a la rueda helicoidal B, a través del punto de contacto indicado.  La potencia 
sale por la polea D, la cual tiene dos ranuras en “V” (transmisión por correas en “V”).  La 
fuerza en el lado tenso de la correa, F1, es tres veces la del lado flojo, F2.  Las componentes 
de la fuerza de contacto en el engrane B están relacionadas así:Fa = 0.2Ft y Fr = 0.27Ft.  
Los diámetros primitivos de la rueda y de la polea son DB = 132 mm y DD = 162 mm, 
respectivamente.  El árbol es de acero SAE 1045 laminado en frío. 
Figura 7.17  Árbol de transmisión de potencia 
Solución: 
En el ejemplo 7.1 se hizo un diseño para las cargas dinámicas utilizando un procedimiento 
de diseño estático.  En este ejemplo debe hacerse el diseño por fatiga, utilizando las cargas 
nominales, no las cargas pico.  Utilizaremos los resultados del ejemplo 7.1. 
Esfuerzos nominales en la sección de análisis: 
Se pide analizar el cambio de sección donde se apoya el rodamiento C (esta sección no 
necesariamente es la más crítica).  Las cargas en esta sección son: una fuerza axial de 
compresión  F = 241.2 N, un momento flector M ≈ 58.98 N⋅m y un par de torsión T = 79.58 
N⋅m, tal como se muestra en la figura 7.18.  Note que el momento flector en el hombro es un 
poco menor que aquel en la sección C.  Como no se conoce la dimensión del rodamiento, se 
asumirá el valor de M dado arriba. 
F1 
F2 
Polea D 
Correas 
z 
y 
x 
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Figura 7.18  Cargas en la sección de análisis y distribuciones de esfuerzos 
La figura muestra también las distribuciones de los esfuerzos producidos por las tres cargas.  
La fuerza F produce un esfuerzo uniforme de compresión, el momento flector M produce 
una distribución lineal de esfuerzos, con los esfuerzos máximos en los puntos A y B, y el par 
de torsión T produce esfuerzos cortantes, los cuales son máximos en la periferia. Cualquier 
punto de la periferia de la sección C es igualmente crítico, ya que el punto gira pasando por 
todos los estados de esfuerzo alrededor de la circunferencia. 
La figura 7.19 muestra los diagramas de las tres cargas con respecto al tiempo; todas las 
cargas son constantes.  La figura 7.20 muestra la forma en que varían los esfuerzos.  El 
único esfuerzo variable es el producido por flexión, ya que cualquier punto de la sección 
pasa por el punto A (compresión), por el punto B (tracción), por el eje neutro, etc., debido al 
giro del árbol.  
 
Figura 7.19  Diagramas T-t, F-t y M-t.  Todas las cargas son constantes 
 
Figura 7.20  Diagramas esfuerzo-tiempo.  El par de torsión y la fuerza de compresión 
producen esfuerzos constantes, mientras que el giro del árbol produce un esfuerzo 
totalmente alternante por flexión. 
F = 241.2 N 
T = 79.58 N⋅m 
M ≈ 58.98 N⋅m 
SF 
SM 
Ss 
A 
B 
t 
T 
T = 79.58 N⋅m t 
F 
F = –241.2 N t 
M 
M ≈ 58.98 N⋅m 
t 
Ss t 
SF
t 
SM 
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Los esfuerzos cortantes están dados por: 
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Para determinar los esfuerzos normales, calcularemos la componente media y la componente 
alternativa del esfuerzo producido por la fuerza axial, y la componente media y la alternativa 
del esfuerzo de flexión: 
22)(  
N 2.2414
 
4
dd
F
A
F
S mmFm ππ
×
−===      y     .0)( == A
F
S aFa  
0)( =MmS      y     .
 
mN 98.5832
 
32
33)( dd
M
I
Mc
S Ma ππ
⋅×
≈==  
Note que la componente media del esfuerzo normal es debida sólo a la fuerza, y que la 
componente alternativa es debida sólo al momento flector. 
Ecuaciones de diseño: 
Podemos utilizar, por ejemplo, la ecuación 7.18 y la 7.22.b, ya que la sección de análisis 
cumple las condiciones de éstas: 
ó     Soderberg) usando Mises, von (método 
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 (7.22.bR) 
Sin embargo, Sas = 0 y, por lo tanto, τa = 0. 
Propiedades del material: 
- Sy = 531 MPa y Su = 627 MPa, para el acero 1045 laminado en frío (tabla A-3.2, apéndice 3)
- Sys = 0.577Sy = 0.577×531 MPa = 306 MPa (usando la TECO/von Mises, ecuación 4.35,
     capítulo 4)
- Se’ = 0.5Su = 0.5×627 MPa = 313.5 MPa (ecuación 5.2, capítulo 5) 
Factores que reducen la resistencia a la fatiga: 
En este problema, la única carga que produce esfuerzos variables es el momento flector.  Al 
analizar detenidamente las ecuaciones de diseño, se concluye que los siguientes factores 
deben calcularse para flexión; esto quedará evidenciado al reemplazar dichos factores en 
algunas ecuaciones. 
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acero con Su = 627 MPa = 91 ksi; asumiendo árbol mecanizado 
(figura 5.11)
de la ecuación 5.21 para flexión, asumiendo d = 20 mm, que es el 
diámetro escogido en el ejemplo 7.1, con de = d (flexión giratoria, 
ecuación 5.23.a) 
-  Kc=0.753,    trabajando con una confiabilidad de 99.9% (tabla 5.2)
- Ka = 0.77,
- Kb = 0.90,
la temperatura en el árbol es menor de 250 °C (ecuación 5.26.c) 
no se prevé corrosión ni otros factores adicionales que reduzcan la
resistencia 
flexión 
- K = (0.77)(0.90)(0.753)(1)(1)(1) = 0.522
Con este factor podemos calcular la resistencia a la fatiga corregida: 
- Sn = KSe’ = 0.522×313.5 MPa = 163.6 MPa (ecuación 5.50)
Factores de concentración de esfuerzos: 
- Kt(T) ≈ 1.95, Kt(M) ≈ 2.45 y Kt(F) ≈ 2.6 (extrapolación).  El punto crítico pertenece a una
sección con un hombro.  Estos coeficientes se calculan asumiendo el radio de redondeo
y el diámetro mayor del escalón, de la figura A-5.10, para torsión, A-5.11, para flexión,
y A-5.12, para carga axial, con r/d = (0.5 mm)/(20 mm) = 0.025 y D/d = (25 mm)/(20
mm) = 1.25.
- ,mm 346.0 0.5)()( == MF aa  ,mm 277.0
0.5
)( =Ta acero con Su = 627 MPa (tabla 5.3) 
- ( ) ( ) 671.0mm 5.0/mm 346.011/11 0.5)()()( =+=+== raqq MMF (ecuación 5.31)
- ( ) ( ) 719.0mm 5.0/mm 277.011/11 0.5)()( =+=+= raq TT (ecuación 5.31)
- 97.1)145.2(671.01)1(1 )()()( =−+=−+= MtMMf KqK  (ecuación 5.30)
- Kff(M) = Kf(M) = 1.97 (ecuación 5.35)
- 07.2)16.2(671.01)1(1 )()()( =−+=−+= FtFFf KqK  (ecuación 5.30)
- 68.1)195.1(719.01)1(1 )()()( =−+=−+= TtTTf KqK  (ecuación 5.30)
- 07.2)()( == FfFfm KK  y 68.1)()( == TfTfm KK  (ecuación 5.33)
Cálculo del diámetro por el método von Mises: 
Los esfuerzos están dados por las ecuaciones 7.20 y 7.21: 
- 0=aτ
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- Kd = 1,
Ke = 1,
Kcar = 1,
-
-
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Reemplazando los datos en la ecuación de von Mises se obtiene: 
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de donde se obtiene que d = 24.2 mm.  Este diámetro es el mínimo que debe tener el escalón 
donde se aloja el rodamiento de bolas C.  Dicho diámetro resultó ser mayor que el valor 
obtenido en el ejemplo 7.1, donde se analizó la resistencia a las cargas dinámicas.  Se 
estandariza con base en los diámetros internos estándar de rodamientos de bolas (…, 17, 20, 
25, 30,…); entonces, el diámetro mínimo de la sección C debe ser de 25 mm. 
Como algunos factores fueron calculados asumiendo d = 20 mm, r = 0.5 mm y D = 25 mm, 
se calculan nuevamente los parámetros necesarios: 
- Kb = 0.879, K = 0.509, Sn = 159.7 MPa
- Kt(T) ≈ 1.97, Kt(M) ≈ 2.53 y Kt(F) ≈ 2.6 (extrapolación).  Tomando un radio de redondeo
de  0.5 mm y un diámetro mayor del escalón de 30 mm, de la figura A-5.10, para
torsión, A-5.11, para flexión, y A-5.12, para carga axial, con r/d = (0.5 mm)/(25 mm) =
0.02 y D/d = (30 mm)/ (25 mm) = 1.2.
- K fm(T ) = K f (T ) =  1.70, K ff (M ) = K f (M ) = 2.03 y K fm(F ) = K f (F  ) = 2.07
- 0=aτ
- 
33)(
mN 0.689
 
mN 58.791670.1
dd
SKτ msTfmm
⋅
=
⋅××
==
π
 
- 
22)()()()(
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dd
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××
−=+=
π
σ
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σ
Reemplazando los datos en la ecuación de von Mises se obtiene: 
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de donde se obtiene que d = 24.6 mm, el cual es menor que el diámetro estándar 
seleccionado.  Por lo tanto: 
d = 25 mm. 
Cálculo del diámetro por el método Faires: 
Los términos [Kff Sa] y Sn(MF) están dados por: 
- 
33)()()()(
)()( mN 1220
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- Sn(MF) = Ka Kb Kc Kd Ke Se’ = (0.77)(0.879)(0.753)(1)(1)×313.5 MPa = 159.7 MPa.  Como
se dijo, no se incluye Kcar.  Además, se toma el valor de Kb calculado con d = 25 mm.
Reemplazando los datos en la ecuación de Faires: 
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Este es menor que el obtenido con el método von Mises (24.6 mm); entonces, el método 
Faires es menos conservativo para la sección analizada.  Sin embargo, al estandarizar se 
obtiene nuevamente 
d = 25 mm. 
Este cálculo por fatiga arrojó un diámetro mayor que aquel obtenido en el cálculo por cargas 
dinámicas.  El diámetro definitivo del árbol dependerá también de las condiciones de 
rigidez, las cuales son normalmente más exigentes. 
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7.3 RIGIDEZ DE LOS ÁRBOLES 
7.3.1 Introducción 
Las cargas aplicadas sobre los árboles producen diferentes tipos de deformaciones.  Es necesario 
que éstas sean suficientemente pequeñas, de lo contrario pueden producir efectos indeseables 
como golpeteos, vibraciones excesivas, imprecisión en la transmisión del movimiento y 
desgastes inadmisibles en los elementos acoplados, como ruedas dentadas y rodamientos.  
Comúnmente, el criterio de rigidez es más exigente que el de fatiga o el de resistencia a las 
cargas pico; el árbol quedaría con una resistencia mecánica por encima de la requerida; por lo 
tanto, es importante efectuar la comprobación de los árboles a la rigidez.  Esta comprobación 
consiste en el cálculo de las diferentes deformaciones del árbol, asegurando que éstas sean 
menores o iguales a los valores admisibles. 
7.3.2 Ángulo de torsión 
Un par de torsión actuando sobre un tramo de árbol produce una deformación angular: una de las 
caras del tramo gira respecto a la otra, como se muestra en la figura 7.21.  Esta desviación, 
denominada ángulo de torsión, puede producir, por ejemplo, imprecisión en la transmisión del 
movimiento, la cual puede afectar máquinas y dispositivos de precisión como centros de 
mecanizado, máquinas de control numérico y barras de torsión. 
Figura 7.21  Ángulo de torsión de un árbol 
El ángulo de torsión, θ, en radianes, producido por un par de torsión T sobre un tramo de árbol 
de longitud L, módulo polar de inercia J y material con módulo de rigidez G debe ser menor o 
igual al valor admisible [θ ]: 
[ ]. θθ ≤=
JG
TL
(7.31) 
La tabla 7.1 suministra algunos valores para el ángulo de torsión admisible para cuatro 
aplicaciones. 
T 
T 
θ 
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Tabla 7.1  Deformaciones permisibles de árboles.  Fuente: Ivanov[3] 
Deformación Aplicación Deformación permisible* 
Deflexión 
(debida a 
flexión) 
y 
Deflexión máxima en árboles que 
soportan ruedas dentadas 
[y] = (0.0002...0.0003)L, donde L
es la distancia entre apoyos
En el sitio de asiento de ruedas 
dentadas cilíndricas 
[y] = (0.01...0.03)m, donde m es el
módulo de la transmisión
En el sitio de asiento de ruedas 
dentadas cónicas e hipoidales 
[y] = (0.005...0.007)m, donde m es
el módulo de la transmisión
Deflexión máxima en los árboles 
de los motores asíncronos 
[y] = 0.1h, donde h es la holgura
entre el rotor y el estator
Deflexión máxima en árboles de 
ventiladores 
[y] = (0.0003...0.0005)D, donde D
es el diámetro del rotor
Deflexión 
angular 
(debida a 
flexión) 
ϕ 
En el sitio de asiento de ruedas 
dentadas  [ϕ] = 0.001 rad 
En un cojinete [ϕ] = 0.001 rad 
En el asiento de rodamientos de 
bolas [ϕ] = 0.01 rad 
En el asiento de rodamientos de 
rodillos cilíndricos [ϕ] = 0.0025 rad 
En el asiento de rodamientos 
cónicos [ϕ] = 0.0016 rad 
En el asiento de rodamientos 
esféricos [ϕ] = 0.05 rad 
Ángulo de 
torsión    
(por 
unidad de 
longitud) 
θ /
L
Grúas desplazables y portátiles [θ / L] = 0.0045...0.006 rad/m
Husillos de tornos y taladros [θ / L] = 0.00175 rad/m
Árboles medios de destinación 
general [θ / L] = 0.009 rad/m
Árboles de cardanes de vehículos            
(d = 30...50 mm) [θ / L] = 0.005...0.007 rad/m
* Otras recomendaciones[4] indican que: y ≤ 0.005 in en los asientos de ruedas dentadas;
ϕ1 + ϕ2  < 0.03°, donde ϕ1 y ϕ2  son las deflexiones angulares de un par de ruedas
dentadas engranando; y que y en cojinetes de contacto deslizante debe ser menor que el
espesor de la película de aceite.
* El módulo, m, de una transmisión por ruedas dentadas es un parámetro que define el
tamaño de los dientes.
7.3.3 Deflexiones 
Los momentos flectores sobre los árboles producen deflexiones, las cuales son de dos tipos; las 
deflexiones, y, que consisten en la desviación (desplazamiento) de los puntos de la elástica, y las 
deflexiones angulares, ϕ , que consisten en el cambio de la pendiente de la elástica.  Las 
deflexiones excesivas son muy perjudiciales, ya que pueden provocar gran vibración y 
sobrecargas en cojinetes, ruedas dentadas y otros elementos acoplados, que en definitiva 
producen grandes aumentos de los esfuerzos, pudiéndose dar la falla del árbol (figura 7.22).  En 
la tabla 7.1 se presentan valores admisibles para las deflexiones de árboles. 
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Figura 7.22  Deflexiones en un árbol.  Las deflexiones se muestran exageradas.  Se muestran 
dos tipos de cojinetes: de contacto rodante y de contacto deslizante; aunque usualmente un 
árbol tiene uno solo de estos tipos 
Las deflexiones de los árboles (o vigas en general) pueden calcularse con diferentes métodos, 
como el método de integración, el de energía, el de área-momento y el de superposición.  Estos 
métodos se estudian en libros y cursos de resistencia de materiales y no hacen parte de nuestro 
estudio. 
7.3.4 Deformación axial 
Las deformaciones axiales en árboles podrían también ser perjudiciales.  La deformación total δ 
producida por una fuerza axial F sobre un tramo de árbol de longitud L, área de la sección 
transversal A y material con módulo de elasticidad E, debe ser menor o igual que la admisible 
[δ]: 
[ ]. δδ ≤=
AE
FL
(7.32) 
7.4 DISEÑO DE ÁRBOLES 
7.4.1 Pasos en el diseño de árboles 
Como se mencionó en la sección 7.1, el diseño de árboles consta de varios pasos.  De acuerdo 
con el procedimiento de diseño propuesto por Romero et al.[5], primero se debe efectuar un 
diseño previo o preliminar, ya que son muchas las variables desconocidas; después de éste, se 
hacen comprobaciones de resistencia dinámica y a la fatiga, rigidez, vibraciones, etcétera. 
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Pérdida parcial del engrane y engrane no 
uniforme debido a las deflexiones y2 y ϕ2, lo 
que produce sobrecarga y desgaste excesivos 
en las puntas de los dientes 
ϕ1
Sobrecarga del cojinete de contacto 
rodante (rodamiento) debido a la 
deflexión angular ϕ1, lo que causa 
reducción de su vida útil 
Sobrecarga del cojinete 
de contacto deslizante 
(buje) debido a ϕ3, lo que 
produce desgaste exce-
sivo y no uniforme 
Centro de gravedad del sistema 
excéntrico, debido a y2, 
produciendo vibración autoexitada 
y aumento de los esfuerzos 
ϕ3
ϕ2
y2
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1) Se selecciona el material de árbol, el cual, según recomendaciones[5,6], puede ser de acero al
carbono SAE 1020 a 1050 (por ejemplo, 1035, 1040 ó 1045), los cuales son de bajo costo.
Cuando los criterios de resistencia resulten dominantes sobre aquellos de las deformaciones,
puede seleccionarse un acero de mayor resistencia como los aceros aleados SAE 3140, 4140
ó 4340 (también 3150, 5140, 1340, 1350 y 8650[6]).  Para aplicaciones en las cuales un árbol
y alguna o algunas piezas como engranes se fabrican de una sola pieza, se puede utilizar
hierro fundido o hierro nodular, por facilidad de construcción[2].  Para aplicaciones marinas o
con ambientes corrosivos se podría utilizar bronce o acero inoxidable.
2) Se calcula el diámetro del extremo saliente del árbol (por ejemplo, donde está ubicada la
polea, la rueda dentada o el acople) o el diámetro del tramo donde se ubican las ruedas
dentadas, para el caso de un árbol intermedio de un reductor de velocidades.  Como no se
conoce el momento flector máximo, ya que éste depende de las longitudes de los diferentes
tramos, dicho diámetro se calcula con base en el par de torsión máximo nominal, usando un
factor de seguridad grande (ya que los efectos de flexión, carga axial y cortante no se tienen
en cuenta en este paso).  Para una sección circular maciza, el esfuerzo cortante máximo, Ss,
producido por el par de torsión nominal máximo, T, está dado por:
,
 
16
3d
T
J
Tc
Ss π
== (7.33) 
donde J, c y d son el momento polar de inercia, el radio y el diámetro, respectivamente, de la 
sección transversal escogida. 
El par de torsión se calcula con la potencia, P (en el tramo de interés, si hay varias entradas o 
salidas de potencia) y la velocidad angular, ω: 
,
ω
P
T =  (7.34) 
donde ω está en radianes por unidad de tiempo.  Normalmente, se usa frecuencia de giro, n, 
en vez de velocidad angular.  Si P está dada en watt y n en r/min, el par de torsión, T, en 
N⋅m, está dado por:  
,
]r/min[   2
]W[  60
]mN[ 
n
P
T
π
=⋅  (7.35) 
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7.4.2 Diseño previo o de proyecto 
Cuando se inicia el diseño de un árbol, normalmente se conoce la potencia a transmitir y la 
frecuencia de giro, con los cuales se calcula el par de torsión (o pares de torsión, si hay varias 
entradas o salidas de potencia).  También puede tenerse un conjunto de datos sobre los elementos 
que se montan sobre el árbol.  Sin embargo, las características constructivas de éste, sus 
diámetros y las longitudes de apoyo de las piezas no se conocen.  Tomando las decisiones 
constructivas y de montaje durante el cálculo o diseño previo, se obtienen las longitudes y 
diámetros de todos los tramos: 
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donde 2π y 60 aparecen debido a la conversión de unidades, revoluciones a radianes y 
minutos a segundos respectivamente.  Similarmente: 
.
]r/min[ 
]hp[  63000
]in lbf[ 
n
P
T =⋅  (7.36) 
El esfuerzo cortante de la ecuación 7.33 debe ser menor o igual al esfuerzo cortante de diseño 
o esfuerzo admisible, Ssd, el cual es igual a la resistencia del material sobre un factor de
seguridad grande.  Se recomienda que:[5]
(a) Si el diámetro que se está calculando es el de entrada de potencia (o el del extremo
saliente del árbol)
Ssd  = (20...25) MPa, (7.37.a) 
(b) Si el diámetro que se está calculando es donde se ubican las ruedas dentadas en un árbol
intermedio de la transmisión
Ssd = (10...20) MPa. (7.37.b) 
Despejando el diámetro d de la ecuación 7.33 y teniendo en cuenta que el esfuerzo debe ser 
menor o igual al admisible, se obtiene que: 
.
 
16
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⎝
⎛
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sdS
T
d
π
 (7.38) 
El diámetro d se aproxima al valor estándar más cercano. 
3) Los diámetros de los escalones restantes se determinan sumándole o restándole a los
diámetros obtenidos de ∼ 2 a 10 mm.  Por un lado, debe tenerse en cuenta que la relación
entre dos diámetros adyacentes no debe ser mayor de 1.2, con el fin de evitar una elevada
concentración de esfuerzos.  Por otro lado, esta relación tampoco puede ser muy pequeña, ya
que debe haber suficiente apoyo en los hombros para rodamientos, engranajes, poleas y
demás elementos de transmisión.  Además, deben tenerse en cuenta las dimensiones de los
redondeos y chaflanes, si el escalón servirá de apoyo o no y si es posible usar anillos de
retención en lugar de hombros.
Los diámetros calculados se normalizan.  Durante la normalización de los diámetros de los
escalones se deben tener en cuenta las medidas preferidas, las medidas de los rodamientos y
de los otros elementos que se van a montar en el árbol.  Particularmente, los puestos de los
rodamientos deben tener diámetros que coincidan con los de los agujeros de éstos; además, la
diferencia entre el diámetro donde se aloja un rodamiento y el diámetro del escalón siguiente,
debe ser tal que el redondeo del rodamiento no impida un correcto apoyo de éste sobre la
pared del escalón (los catálogos de rodamientos suministran información acerca de las
diferencias mínimas entre los dos diámetros en los que se apoyan éstos).
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1) Determinar las fuerzas tangenciales, radiales y axiales que aparecen en las ruedas dentadas,
poleas, rotores, etcétera.  Dichas fuerzas se calculan con las dimensiones y características de
los elementos que se montan sobre el árbol y con el par o pares de torsión.
2) Construir cuatro diagramas de cuerpo libre: (a) de pares de torsión, (b) de fuerzas axiales y
(c) dos diagramas de fuerzas transversales y momentos flectores, correspondientes a dos
planos ortogonales (estos dos planos contienen el eje axial).
3) Determinar las reacciones en los apoyos (cojinetes).
4) Construir diagramas de (a) momento de torsión, (b) fuerza axial y (c) momento flector en los
planos ortogonales.
5) Trazar el diagrama de momento flector resultante.  En cualquier sección del árbol, el
momento flector resultante MR está dado por:
( ) .2/1 22 xzxyR MMM += (7.39) 
donde Mxy y Mxz son los  momentos flectores en los dos planos ortogonales, de la sección de 
interés. 
6) Determinar el factor de seguridad de las secciones críticas del árbol mediante la ecuación 7.9,
7.11, 7.13 ó 7.15 (siempre que se cumplan las condiciones de la ecuación utilizada).  Si el
factor de seguridad para alguna sección es muy pequeño (menor que el admisible), debe
rediseñarse el árbol calculando un nuevo diámetro con la ecuación 7.10, 7.12, 7.14 ó 7.16
(siempre que se cumplan las condiciones de la ecuación utilizada).
7.4.4 Revisión de la resistencia a la fatiga 
Debe verificarse que el árbol resiste las cargas variables indefinidamente o durante el tiempo 
requerido.  Al igual que la revisión de la resistencia estática, se verifica que los factores de 
seguridad sean mayores a los admisibles, para las diferentes secciones del árbol.  De acuerdo con 
Ivanov[3], el factor de seguridad, N, para el diseño general de máquinas puede ser del orden de 
1.3 a 1.5 (para la fluencia); sin embargo deben utilizarse factores de seguridad más grandes en la 
medida en que existan mayores incertidumbres. 
El procedimiento de revisión de resistencia a la fatiga es similar al descrito en la sección 7.4.3, 
teniendo en cuenta cómo varían, con el tiempo, los diagramas de momento flector, de par de 
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7.4.3 Revisión de la resistencia estática 
Como se mencionó en la sección 7.2.2, la revisión de la resistencia estática no es necesaria si se 
efectúa la revisión de la resistencia a la fatiga.  Sin embargo, si se quiere efectuar este cálculo, se 
pueden utilizar las ecuaciones adecuadas de la sección 7.2.2.  El procedimiento para la revisión 
de los diámetros del árbol a la resistencia estática consiste en: 
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torsión y de carga axial.  También se tienen en cuenta los factores de concentración de esfuerzos 
por fatiga.  Para el cálculo de los factores de seguridad se usa la ecuación 7.18, 7.19, 7.22 ó 7.24. 
7.4.5 Revisión de la resistencia a las cargas dinámicas 
Esta revisión también se denomina cálculo de limitación de las deformaciones plásticas.  Con 
este cálculo se pretende verificar que el árbol no fallará plásticamente debido a las cargas pico 
(de arranque o por sobrecargas), las cuales siempre ocurren.  En los arranques el par de torsión es 
normalmente mayor que el nominal.  Si a esto se le suma el hecho de que las holguras en los 
diferentes elementos de la transmisión (por ejemplo, “backlash” en las ruedas dentadas) generan 
impactos durante el arranque, las cargas son significativamente más grandes que las de trabajo 
normal.  Los valores máximos de las diferentes cargas sobre el árbol superan el doble de los 
nominales[5]. 
Para la revisión de la resistencia a las cargas dinámicas se utiliza el procedimiento de diseño 
estático, siempre y cuando el número de veces que se repiten las cargas pico no sea lo 
suficientemente grande como para producir falla por fatiga.  Entonces, este cálculo es 
similar al descrito en la sección 7.4.3, pero los valores de las fuerzas y de los momentos son 
mayores.  El factor de seguridad para cargas dinámicas es del orden de 1.3 a 1.5 (para la 
fluencia) [5]. 
7.4.6 Revisión del árbol a la rigidez 
Los árboles deben ser los suficientemente rígidos para garantizar el correcto funcionamiento de 
las ruedas dentadas, cojinetes, rotores y demás elementos que se monten sobre ellos.  Las 
deformaciones excesivas dan lugar a sobrecargas, vibraciones y deficiencias en el contacto entre 
dos elementos (por ejemplo, los dientes de dos ruedas dentadas), lo cual produce desgastes 
prematuros y reducción de la vida útil de los elementos.  Como se vio en la sección 7.3, existen 
cuatro tipos de deformación (axial, por torsión, deflexión y deflexión angular), las cuales deben 
controlarse. 
La revisión de la rigidez del árbol consiste en verificar que las diferentes deformaciones, 
calculadas con las ecuaciones 7.31 y 7.32, entre otras, sean menores que las admisibles.  La tabla 
7.1 presenta algunos valores recomendados de deformaciones permisibles. 
Aunque las deformaciones pueden calcularse con las fórmulas de resistencia de materiales, 
cuando el árbol es escalonado (con tramos de diámetros diferentes a lo largo de su longitud) 
puede determinarse un diámetro equivalente de mediante la expresión: 
,
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 (7.40) 
donde dmax es el diámetro máximo del árbol, n es el número de tramos, λi = Li / L y δi = di / dmax; 
en estas últimas, L es la longitud total del árbol (L = Σ Li) y Li y di son la longitud y el diámetro, 
respectivamente, del tramo número i.  Note que las piezas que se montan en el árbol a presión se 
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donde Wi es el peso de cada masa sobre el árbol y yi la deflexión estática, en mm, debida a la 
carga Wi para el caso sencillo en que la carga actúa en medio de los apoyos.  Las revoluciones 
críticas pueden obtenerse también de la fórmula de Dunkerley (de exactitud aceptable): 
1/ ncr(M)
2 = (1/ ncr-1
2
 + 1/ ncr-2
2
  + ... + 1/ ncr-n2), (7.42) 
donde ncr-i son las revoluciones críticas calculadas para cada masa concentrada individual: ncr-i = 
946/yi
0.5. 
Las revoluciones críticas en el modo de torsión ncr(T), si el árbol tiene una sola entrada y una sola 
salida de potencia, están dadas por: 
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 (7.43) 
donde G es el módulo de rigidez, LT es la longitud sometida a torsión, J (momento polar de 
inercia) = π de4/32, e Im es el momento de inercia másico del árbol, Im = ma de2/4, donde ma es la 
masa del árbol.  
Para evitar el peligro de resonancia, se debe cumplir que n << ncr(1) ó que 1.4ncr(1) ≤ n ≤ 0.7ncr(2), 
donde n es la frecuencia de giro del árbol, ncr(1) es la primera frecuencia crítica y ncr(2) es la 
segunda frecuencia crítica[5].  Además, se recomienda que todas las frecuencias (forzadas o de 
autoexcitación) sean menores en 3 ó 4 veces a la primera frecuencia crítica y que preferiblemente 
sean 10 ó más veces menores. 
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tienen en cuenta como parte del árbol y que el diámetro di se toma igual al diámetro de la 
manzana; en tramos estriados di se toma igual al diámetro medio de las estrías
[5]. 
Al utilizar la ecuación 7.40, los cálculos se simplifican y la exactitud obtenida es normalmente 
suficiente. 
7.4.7 Revisión del árbol a las vibraciones 
Todo sistema tiende a vibrar con amplitudes excesivas cuando la frecuencia de excitación es 
similar a alguna de las frecuencias críticas (o frecuencias naturales); cuando son aplicadas al 
sistema, éste entra en resonancia.  Cuando hay resonancia el sistema tiende a vibrar 
excesivamente, lo cual puede llegar a producir su falla.  Los árboles, en unión con elementos que 
sobre ellos se montan, también tienen sus frecuencias naturales (en los modos de flexión y 
torsión); por lo tanto, la frecuencia de giro del árbol debe estar bastante alejada de las frecuencias 
naturales. 
Las  revoluciones críticas en el modo de flexión ncr(M) pueden calcularse por la fórmula de 
Rayleigh: 
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7.4.8 Comentarios finales 
El diseño de árboles es un proceso que tiene varias pasos, durante los cuales el diseñador puede 
encontrarse con problemas como falta de rigidez de los árboles prediseñados, falta de resistencia 
o frecuencias de giro similares a las naturales.  El diseñador deberá hacer las modificaciones que
sean necesarias con el fin de obtener un “buen” diseño.  Si se da el caso de que después de hacer
todas las revisiones, el árbol está sobrediseñado en todos los aspectos, pueden reducirse los
diámetros que se consideren o cambiarse los materiales, con el fin de reducir los costos, y
efectuar nuevamente las verificaciones.
EJEMPLO 7.3 
Se prevé que el transportador de banda mostrado en la figura 7.23, que alimenta material a 
una trituradora, requiere una potencia máxima un poco menor de 10 kW.  El tambor de 
mando debe girar a 200 r/min.  Se proyecta el accionamiento mostrado, el cual consta de un 
motor eléctrico, un reductor de velocidades de dos escalones (figura 7.24.a) y una 
transmisión por cadena.  En el reductor, la potencia es suministrada al árbol de entrada 
mediante un acople flexible.  El primer escalón consta de un par de engranajes helicoidales y 
el segundo de un par de engranajes cilíndricos de dientes rectos. 
Después de decidir la frecuencia de giro de cada árbol, de seleccionar un motor eléctrico con 
una potencia nominal de 12 kW y de calcular las ruedas dentadas, etc., se procede con el 
diseño de los árboles.  Las cargas pico ocurren en el arranque; con base en la curva par-
velocidad del motor eléctrico, se sabe que las cargas máximas son el triple de las nominales. 
Diseñe el árbol intermedio del reductor de velocidades (figura 7.24.b), el cual gira a 600 
r/min.  Algunas dimensiones del árbol han sido decididas con base en recomendaciones y en 
las dimensiones de las ruedas dentadas y los rodamientos previstos.  El árbol es apoyado en 
sus extremos mediante rodamientos de bolas y es escalonado con el fin de facilitar el 
posicionamiento y el correcto funcionamiento de los elementos; las ruedas dentadas están 
acopladas al árbol mediante chaveteros de perfil y tornillos de sujeción (prisioneros). 
Los datos de las ruedas dentadas son: 
- Diámetros primitivos: DB = 140 mm, DC = 90 mm
- Ángulo de presión de los dientes: αpB = αpC = 20°
- Ángulo de inclinación de los dientes: βdB = 10° y βdC = 0
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Figura 7.23  Accionamiento de un transportador de banda 
(a) Reductor de velocidades de dos escalones      (b) Árbol intermedio del reductor
Figura 7.24  Representación esquemática del reductor de velocidades y del árbol
intermedio 
Solución: 
Para el diseño del árbol se seguirá el procedimiento propuesto en la sección 7.4. 
Selección del material: 
Siguiendo las recomendaciones dadas en la sección 7.4.2, se escoge el acero SAE 1045 
laminado en frío.  Éste es un acero comercial de maquinaria de medio contenido de carbono 
y de costo relativamente bajo.  De la tabla A-3.2 (apéndice 3): Sy = 531 MPa, Su = 627 MPa, 
elongación (en 2 in) de 12%, dureza de 179 HB. 
y z x 
Motor eléctrico Reductor de velocidades 
horizontal de dos escalones 
Transmisión 
por cadena Transportador 
de banda Acople flexible 
Dirección del 
movimiento 
Tambor de mando 
Tambor tensor 
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Árbol de 
salida de 
potencia 
Árbol de 
entrada de 
potencia 
Árbol 
intermedio Apoyo 
Estrella 
Acople 
50 mm  50 mm  50 mm 
x 
 30   20      30      20      30     20   30  (mm) 
y 
z 
A 
B 
C 
D 
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Cálculo del par de torsión: 
En el árbol intermedio del reductor hay una sola entrada de potencia (a través de la rueda 
helicoidal) y una sola salida (a través del piñón de dientes rectos).  Por lo tanto, hay un solo 
valor de par de torsión a calcular.  Este par se determina mediante la ecuación 7.35: 
,
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donde TN es el par nominal.  La potencia usada en esta ecuación es 12 kW, que es la 
potencia nominal del motor, siendo un poco más grande que la potencia que se requiere en el 
transportador de banda.  De hecho, la potencia a transmitir por el árbol intermedio es igual a 
la potencia que demanda la máquina movida (transportador) más las pérdidas en los 
engranajes de dientes rectos, en la transmisión por cadena y en algunos rodamientos.  El par 
de arranque es tres veces el nominal; entonces: 
TP = 3TN = 573.0 N⋅m. 
Cálculo de los diámetros: 
Teniendo en cuenta las recomendaciones de la sección 7.4.2, para un árbol intermedio de un 
reductor de velocidades se calcula el diámetro de los tramos donde se ubican las ruedas 
dentadas, mediante la expresión: 
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donde T = TN = 191.0 N⋅m y Ssd = (10…20) MPa (ecuación 7.37).  Tomando Ssd = 15 MPa 
se tiene que: 
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Este diámetro se normaliza con base en las dimensiones preferidas (por ejemplo, series 
Renard) dadas en el apéndice 6.  Entonces se toma d = 40 mm. 
Este es el diámetro donde van montadas las ruedas dentadas.  Los diámetros de los otros 
escalones se seleccionan sumando o restando 2 a 10 mm al diámetro del escalón adyacente.  
Se deben tener en cuenta las dimensiones preferidas (apéndice 6) y los diámetros de 
rodamientos de bolas.  Los diámetros interiores de las pistas internas de los rodamientos 
FAG®[7] (correspondientes al diámetro del árbol), en mm, son40: 
40 Para seleccionar otro tipo de rodamiento debe recurrirse al catálogo respectivo. 
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§ Rodamientos rígidos de bolas con una hilera: 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9, 10, 12, 15, 17, 20, 25,
30, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80, 85, 90, 95, 100, 105, 110, 120, 130, 140, 150,
160, 170, 180, 190, 200, 220, 240, 260, 280, 300, 320, 340, 360, 380, 400, 420, 440, 460,
480, 500, 530, 560, 600, 670, 750, 850.
§ Rodamientos de rodillos cilíndricos con una hilera: 15, 17, 20, 22.1, 25, 26.5, 30, 31.5,
35, 37.5, 40, 42, 44, 45, 47, 49.5, 50, 52.5, 54.5, 55, 57.5, 59.5, 60, 64.5, 65, 66, 69.5, 70,
72, 74.5, 75, 78.5, 80, 83.5, 85, 90, 95, 100, 105, 110, 120, 130, 140, 150, 160, 170, 180,
190, 200, 220, 240, 260, 280, 300, 320, 340, 360, 380, 400, 420, 440, 460, 480, 500, 560,
630, 670, 710, 800.
De acuerdo con esto, el diámetro del tramo intermedio, el cual sirve de apoyo lateral de las 
ruedas dentadas, se toma de 45 mm y el diámetro de los tramos donde se montan los 
rodamientos se toma de 35 mm. 
Determinación de las fuerzas en las ruedas dentadas: 
Como se mencionó en la sección 7.4.3, para la revisión de la resistencia del árbol es 
necesario determinar las fuerzas sobre las ruedas dentadas y las reacciones en los apoyos.  
Se deben construir los diagramas de cuerpo libre y los diagramas de par de torsión, fuerza 
axial y momento flector. 
La figura 7.25.a muestra la fuerza normal, FC, que actúa en los dientes del piñón C (de 
dientes rectos)41.  Esta fuerza forma un ángulo con la dirección tangencial igual al ángulo de 
presión αpC = 20° y puede descomponerse en una fuerza tangencial, FCt, y una radial, FCr, 
como se muestra en la figura 7.25.b. 
(a) Fuerza normal sobre el diente (b) Componentes radial y tangencial
Figura 7.25  Fuerzas en el diente de un engrane cilíndrico de dientes rectos 
La fuerza FCr no genera par con respecto al eje del árbol.  El par de torsión T, calculado 
anteriormente, es producido sólo por la fuerza FCt, la cual actúa a una distancia DC/2 del eje 
del árbol.  Entonces, FCt está dada por (ver ecuación 7.17): 
41 Note que la fuerza de fricción es despreciable si los engranajes operan con una adecuada lubricación. 
FCt
FCrFC
αpC (ángulo de 
presión) 
Circunferencia 
primitiva
DC (diámetro primitivo) 
αpC 
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N. 4244
m 090.0
mN 0.19122
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T
F  
De la figura 7.25.b: 
N. 154520tanN 4244tan =°×== pCCtCr FF α  
En el caso de la rueda helicoidal B, la fuerza normal, FB, tiene una componente adicional, la 
fuerza axial, FBa.  La figura 7.26 muestra las tres componentes de la fuerza normal.  
Nuevamente, la única componente que produce par de torsión es la tangencial.  Por lo tanto: 
N. 2728
m 140.0
mN 0.19122
=
⋅×
==
B
Bt D
T
F  
Figura 7.26  Fuerzas en el diente de un engrane cilíndrico de dientes helicoidales 
De la figura 7.26, las componentes radial y axial están dadas por: 
N, 0.99320tanN 2728tan =°×== pBtBBr FF α  
N. 1.48110tanN 2728tan =°×== dBtBBa FF β  
Las direcciones de las fuerzas sobre las ruedas dentadas se determinan teniendo en cuenta 
dónde ocurre el engrane entre los dientes y la dirección de rotación del árbol.  La figura 7.27 
muestra las direcciones de las fuerzas y los puntos donde éstas actúan.  El piñón del árbol de 
entrada engrana con la rueda B en su parte superior.  La fuerza tangencial FBt actúa en la 
dirección positiva de z con el fin de producir la rotación del árbol en la dirección mostrada.  
αpB 
βdB 
αpnB 
FBt
FBa
FBr 
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El piñón C engrana en su punto inferior con la rueda del árbol de salida.  La fuerza FCt 
también actúa en la dirección positiva de z, ya que la rueda del árbol de salida opone 
resistencia al movimiento.  Note que los pares de torsión producidos por las fuerzas 
tangenciales se contrarrestan para garantizar el equilibrio (el árbol gira a velocidad 
constante).  Se recomienda al estudiante tener claridad en cuanto a los sentidos de las 
fuerzas. 
Cálculo de las reacciones: 
El diagrama de cuerpo libre del árbol se muestra en la figura 7.27.  Note que se ha omitido la 
reacción axial en el apoyo A.  Esto se debe a que normalmente el árbol se diseña para que la 
fuerza axial sea soportada por un solo rodamiento.  El otro rodamiento se monta con holgura 
axial (ver el rodamiento A en la figura 7.24.b) con el fin de evitar que los rodamientos se 
sobrecarguen axialmente durante el montaje o debido a las dilataciones de los elementos.  El 
engrane B produce una fuerza axial en la dirección positiva de x; dicha fuerza empuja el 
engrane contra el hombro, el cual a su vez transmite la fuerza hasta el rodamiento D.  En un 
árbol, el rodamiento que debe soportar la fuerza axial es aquel que la pueda transmitir a 
través del hombro.  En este árbol, el rodamiento que puede efectuar una fuerza en –x es D. 
Figura 7.27  Diagrama de cuerpo libre del árbol intermedio con sus engranajes 
Este diagrama de cuerpo libre se divide en diagramas de cuerpo libre de pares de torsión, de 
fuerzas axiales y de fuerzas transversales y momentos flectores.  Estos diagramas se 
muestran en la figura 7.28.  El momento flector MFBa es producido por la fuerza FBa y está 
dado por: 
m.N 68.33
2
m 1400
N 1.481
2
⋅===
.D
FM BBaFBa
y 
z x 
FBr 
FBt 
FBa 
DB/2 
FCt 
FCr 
DC/2 
Sentido de giro 
RDy 
RDz 
RDx 
RAy 
RAz 
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(a) Pares de torsión (b) Fuerzas axiales
(c) Fuerzas transversales y momentos en xy (d) Fuerzas transversales y momentos en xz
Figura 7.28  Diagramas de cuerpo libre del árbol
Se plantean las ecuaciones de equilibrio: 
 
 
de donde 
N. 3739y       N 5.474    N, 1.481    N, 3233    N, 5.77 ====−= DzDyDxAzAy RRRRR
Diagramas de par de torsión, fuerza cortante, momento flector y carga axial: 
En la figura 7.29 se muestran los diagramas de par de torsión, fuerza cortante, momento 
flector y carga axial.  El diagrama de momento flector resultante se obtiene utilizando la 
ecuación 7.39.  Note que estos diagramas, así como las fuerzas calculadas anteriormente, 
son válidos para las condiciones nominales.  Los valores en el arranque son el triple de los 
valores nominales. 
,0     ;0 =−=∑ DxBax RFF
,0     ;0 =−−+=∑ BrDyCrAyy FRFRF
,0     ;0 =−−+=∑ DzAzCtBtz RRFFF
,00.151.005.0     ;0 =−−+−=∑ FBaDyCrBrAxy MRFFM+
,00.151.005.0     ;0 =+−−=∑ DzCtBtAxz RFFM+
x x 
A  B  C  D 
FBa RDx
A       B  C  D T 
T 
x 
y 
x 
z 
   A             B             C                D 
RAy 
FBr 
MFBa
RDyFCr
   A              B              C                 D 
RAz 
FBt 
RDz
FCt
50 mm 50 mm 50 mm 50 mm 50 mm 50 mm
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Figura 7.29  Diagramas de par de torsión, fuerza cortante, momento flector y carga axial  
A  B  C         D  x 
T 191.0 N⋅m 
(b) Diagrama de fuerza cortante en y
(d) Diagrama de momento flector en xy
(e) Diagrama de momento flector en xz
(f) Diagrama de momento flector resultante (g) Diagrama de fuerza axial (en x)
(c) Diagrama de fuerza cortante en z
  A  B             C             D     x 
MR (N⋅m) 
161.7 
164.4 
188.4 
A  B  C   D   x 
F (N) 
− 481.1
  A  B  C           D    x 
Vy (N) 
− 77.5
− 1070.5
474.5 
29.81 
     A  B   C       D    x 
Mxy (N⋅m) 
– 3.88
– 23.72
(a) Diagrama de par de torsión
     A  B   C       D    x 
Mxz (N⋅m) 
−161.7
−186.9
  A  B  C       D      x 
Vz (N) 
−3233
3739 
−505
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Figura 7.30  Secciones críticas del árbol y diagramas de momento flector, par de torsión y 
fuerza axial 
Secciones críticas: 
Para analizar las secciones críticas, los diagramas que se tienen en cuenta son los de par de 
torsión, de fuerza axial y de momento flector resultante.  Como el árbol es escalonado y con 
concentradores de esfuerzos, no sólo interesa la sección más cargada.  Se debe tambin tener 
en cuenta que los menores diámetros y la presencia de discontinuidades pueden generar 
grandes esfuerzos.  La figura 7.30 muestra la selección de secciones críticas (A a H), en las 
cuales actan cargas o hay cambios de sección.  Se muestran tambin los diagramas de 
momento flector, de par de torsión y de carga axial.  Al analizar los diagramas, se descartan 
las secciones A y D, ya que son menos críticas que E y H.  Se descartan tambin las 
secciones B y F, por ser menos críticas que G y C.  Finalmente, al comparar las secciones E 
y H se descarta la sección E.  Se analizan entonces las secciones H, G y C. 
  A   E B  F      G    C    H   D       x 
T (N⋅m) 191.0 
x 
y 
z 
A B C D 
 15       35         15    20   15       35   15 
H E F G 
35 40 45 40 35 
Medidas: 
mm 
  A   E B  F      G    C    H   D       x 
MR (N⋅m) 
16
9.
8 
16
4.
4 
17
9.
5 
48
.5
1 
18
8.
4 
56
.5
 
    A  E           B  F      G    C       H   D       x F (N) 
–481.1
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Esfuerzos nominales: 
Las cargas en las secciones críticas son: 
§ Sección H: M = 56.5 N⋅m, T = 0 y F = –481.1 N 
§ Sección G: M = 179.5 N⋅m, T = 191.0 N⋅m y F = –481.1 N
§ Sección C: M = 188.4 N⋅m, T = 191.0 N⋅m y F = –481.1 N
Las cargas son constantes, pero debido al giro del árbol, el momento flector produce 
esfuerzos totalmente invertidos.  Las distribuciones de esfuerzos son como las mostradas en 
la figura 7.18.  Debido a la rotación del árbol, cualquier punto de la periferia en alguna 
sección sería igualmente crítico, excepto para el caso de una sección con chavetero, en la 
cual el punto crítico estaría en las cercanías de este concentrador de esfuerzos. 
Los esfuerzos cortantes, en las secciones C y G, están dados por: 
MPa 2.15
)m 04.0(
mN 1911616
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     (secciones C y G) 
En la sección H no hay esfuerzos cortantes: 
Sms = Sas = 0     (sección H). 
Para los esfuerzos normales, se calculan la componente media y la alternativa del esfuerzo 
producido por la fuerza axial y aquellas del esfuerzo por flexión: 
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Entonces: 
§ Sección H: Sa(M) = 32×56.5 N⋅m/[π (0.035 m)3] = 13.4 MPa
§ Sección G: Sa(M) = 32×179.5 N⋅m/[π (0.040 m)3] = 28.6 MPa
§ Sección C: Sa(M) = 32×188.4 N⋅m/[π (0.040 m)3] = 30.0 MPa
Note que el esfuerzo normal medio es debido sólo a la fuerza axial y que el esfuerzo normal 
alternativo es debido sólo al momento flector. 
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Revisión de la resistencia a la fatiga: 
Ecuación de diseño: 
La ecuación de diseño por fatiga que se puede usar para cualquiera de las tres secciones de 
análisis es la ecuación 7.19: 
n
aa
u
mm
SSN
2222 331 τστσ +
+
+
=
o, como τa = Kff(T) Sas = Kff(T)×0 = 0: 
n
a
u
mm
SSN
στσ
+
+
=
22 31
Propiedades del material: 
- Al comienzo de la solución se obtuvo que Sy=531 MPa, Su=627 MPa y 179 HB de dureza
- Sys = 0.577Sy = 0.577×531 MPa = 306 MPa (TECO/von Mises, ecuación 4.35, capítulo 4)
- Se’ = 0.5Su = 0.5×627 MPa ≈ 313 MPa (ecuación 5.2, capítulo 5) 
Factores que reducen la resistencia a la fatiga: 
Como la única carga que produce esfuerzos variables es el momento flector, los siguientes 
factores se calcularán para flexión. 
acero con Su = 627 MPa = 91 ksi; asumiendo árbol mecanizado (figura 5.11)
- Kb = 0.848 ó 0.836, de la ecuación 5.21 para flexión, con d = 35 mm (sección H) ó
- Ka = 0.77,
- Kc = 0.814,
- Kd = 1,
- Ke = 1,
- Kcar = 1,
d = 40 mm (secciones C y G), con de = d (flexión giratoria, 
ecuación 5.23.a) 
trabajando con una confiabilidad de 99% (tabla 5.2) 
la temperatura en el árbol es menor de 250 °C (ecuación 5.26.c) 
no se prevé corrosión ni otros factores que reduzcan la resistencia 
flexión (ecuación 5.28.a) 
- K = (0.77)(0.848 ó 0.836)(0.814)(1)(1)(1) = 0.531 ó 0.524.  Para simplificar se toma
K = 0.524 para todas las secciones
La resistencia a la fatiga corregida está dada por: 
- Sn = KS e’ = 0.524×313 MPa = 164 MPa (ecuación 5.50)
Esfuerzos: 
Los esfuerzos nominales calculados anteriormente deben multiplicarse por los factores de 
concentración de esfuerzos respectivos.  Los esfuerzos τ m, τ a, σ m y σ a están dados por: 
τ m = Kfm(T)Sms
τ a = Kff(T)Sas= Kff(T) ×0 = 0
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σm = Kfm(M)Sm(M) + Kfm(F)Sm(F) = Kfm(M)×0 + Kfm(F)Sm(F) = Kfm(F)Sm(F) 
σa = Kff(M)Sa(M) + Kff(F)Sa(F) = Kff(M)Sa(M) + Kff(F)×0 = Kff(M)Sa(M) 
Entonces, es necesario determinar Kfm(T), Kfm(F) y Kff(M), donde los subíndices (T), (F) y (M) 
indican que estos factores corresponden a torsión, carga axial y flexión, respectivamente. 
A continuación se calculan los factores de concentración de esfuerzos, los esfuerzos y el 
factor de seguridad de cada una de las secciones críticas. 
Sección H: 
Como la sección H no está sometida a par de torsión, sólo es necesario determinar Kfm(F) y 
Kff(M). 
• Factores de concentración de esfuerzos:
o En esta sección hay un cambio de diámetro.  Con base en información del catálogo
FAG[7], el cual suministra los radios de redondeo máximos para los sitios donde se
ubican rodamientos rígidos de bolas de 35 mm (diámetro del árbol), se decide que los
redondeos de todos los hombros sea r = 1 mm.
o Kt(F) ≈ 2.3 (extrapolación) y Kt(M) ≈ 2.25, de las figuras A-5.12 (carga axial) y A-5.11
(flexión), con r/d = (1 mm)/(35 mm) = 0.0286 y D/d = (40 mm)/(35 mm) = 1.14
o ,mm 346.0 0.5)()( == MF aa  acero con Su = 627 MPa y flexión/carga axial (tabla 5.3) 
o ( ) ( ) 743.0mm 1/mm 346.011/11 0.5)()()( =+=+== raqq MMF (ecuación 5.31)
o 97.1)13.2( 743.01)1(1 )()()( =−+=−+= FtFFf KqK  (ecuación 5.30)
o 97.1)()( == FfFfm KK  (ecuación 5.33)
o 93.1)125.2( 743.01)1(1 )()()()( =−+=−+== MtMMfMff KqKK  (ecuación 5.30 y 5.35)
• Esfuerzos medios y alternativos:
o τm = 0
o σm = Kfm(F)Sm(F) = 1.97×(–0.50 MPa) = –0.99 MPa
o σa = Kff(M)Sa(M) = 1.93×13.4 MPa = 25.9 MPa
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Sección C: 
• Factores de concentración de esfuerzos:
o En esta sección hay un chavetero.  Asumiendo que éste es estándar, de la figura
A-5.18 (apéndice 5) se obtiene que el radio de redondeo del chavetero es r = 0.0208d
= 0.0208×40 mm = 0.832 mm.
o Kt(M) ≈ 2.1 y Kt(T) ≈ 2.95, de la figura A-5.18, con r/d = 0.0208
o ,mm 346.0 0.5)( =Ma  ,mm 277.0 0.5)( =Ta acero con Su = 627 MPa (tabla 5.3) 
o ( ) ( ) 725.0mm 832.0/mm 346.011/11 0.5)()( =+=+= raq MM (ecuación 5.31)
o ( ) ( ) 767.0mm 832.0/mm 277.011/11 0.5)()( =+=+= raq TT (ecuación 5.31)
o 80.1)11.2( 725.01)1(1 )()()( =−+=−+= MtMMf KqK  (ecuación 5.30)
o 50.2)195.2( 767.01)1(1 )()()( =−+=−+= TtTTf KqK  (ecuación 5.30)
o Kff(M) = Kf(M) = 1.8 (ecuación 5.35)
o Kfm(T) = Kf(T) = 2.5 (ecuación 5.33)
o Se asume Kfm(F) = Kf(M) = 1.8
o Al comparar los valores calculados, Kf(M) = 1.8 y Kf(T) = 2.5, con los obtenidos
directamente de la tabla 5.5 (para acero recocido (dureza menor de 200 HB) y
chavetero de perfil), Kf(M) = 1.6 y Kf(T) = 1.3, se observa que es más seguro usar los
primeros.
• Esfuerzos medios y alternativos:
o τm = Kfm(T)Sms = 2.5×15.2 MPa = 38.0 MPa
o σm = Kfm(F)Sm(F) = 1.8×(–0.38 MPa) = –0.68 MPa
o σa = Kff(M)Sa(M) = 1.8×30.0 MPa = 54.0 MPa
• Factor de seguridad:
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Sección G: 
Como en la sección G hay dos concentradores de esfuerzos (chavetero de perfil y cambio de 
sección), se tomará el concentrador de esfuerzos más crítico. 
• Factores de concentración de esfuerzos para el cambio de sección:
o Kt(T) ≈ 1.6, Kt(F) ≈ 2.3 (extrapolación) y Kt(M) ≈ 2.3, de las figuras A-5.10 (torsión), A-
5.12 (carga axial) y A-5.11 (flexión), con r/d = (1 mm)/(40 mm) = 0.025 y D/d = (45
mm)/(40 mm) = 1.125
o ,mm 346.0 0.5)()( == MF aa  ,mm 277.0 0.5)( =Ta acero con Su = 627 MPa (tabla 5.3) 
o ( ) ( ) 743.0mm 1/mm 346.011/11 0.5)()()( =+=+== raqq MMF (ecuación 5.31)
o ( ) ( ) 783.0mm 1/mm 277.011/11 0.5)()( =+=+= raq TT (ecuación 5.31)
o 97.1)13.2( 743.01)1(1 )()()( =−+=−+= FtFFf KqK  (ecuación 5.30)
o 47.1)16.1( 783.01)1(1 )()()( =−+=−+= TtTTf KqK  (ecuación 5.30)
o 97.1)()( == FfFfm KK  y 47.1)()( == TfTfm KK  (ecuación 5.33)
o 97.1)13.2( 743.01)1(1 )()()()( =−+=−+== MtMMfMff KqKK  (ecuaciones 5.30 y 5.35)
• Factores de concentración de esfuerzos para el chavetero:
o Kff(M) = 1.8, Kfm(T) = 2.5, Kfm(F) = 1.8 (iguales a los de la sección C)
• Factores de concentración de esfuerzos seleccionados:
o Kff(M) = 1.97, Kfm(T) = 2.5, Kfm(F) = 1.97 (los mayores)
. 
• Esfuerzos medios y alternativos:
o τm = Kfm(T)Sms = 2.5×15.2 MPa = 38 MPa
o σm = Kfm(F)Sm(F) = 1.97×(–0.38 MPa) = –0.75 MPa
o σa = Kff(M)Sa(M) = 1.97×28.6 MPa = 56.3 MPa
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• Factor de seguridad:
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Factor de seguridad del árbol usando el método von Mises: 
La sección más crítica es aquella que tiene el menor valor de N (NH = 6.3, NC = 2.3 y NG = 
2.2), es decir, la sección G.  Por lo tanto, el factor de seguridad del árbol a la fatiga es 
N = 2.2, 
el cual es satisfactorio.  Sin embargo, podría seleccionarse otro material o redimensionar el 
árbol si se quiere obtener un árbol más económico (se recomienda que N ≥ 1.5). 
Factores de seguridad usando el método adoptado por Faires: 
Los factores de seguridad para las tres secciones críticas están dados por: 
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Por lo tanto, usando este método, N = 2.9, y la sección más crítica es también la G.  El 
método von Mises resultó ser más conservativo para este árbol. 
Revisión de la resistencia a las cargas dinámicas: 
Como en esta revisión no se tienen en cuenta los efectos de concentración de esfuerzos, 
puede descartarse la sección G, ya que la C soporta los mismos valores de F y T pero un 
valor mayor de M. 
Los estados de esfuerzo de los puntos críticos en las secciones H y C son como el mostrado 
en la figura 7.7 (ó 7.15).  Las ecuaciones de diseño para la TECO/von Mises son la 7.11 y 
7.12.  Para calcular los factores de seguridad utilizamos la ecuación 7.11 (donde M, T y F se 
toman positivos): 
(7.11R) [ ] .48)8( 
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donde 
§ dH = 0.035 m y dC = 0.040 m
§ Sy = 531 MPa
§ MH = 3×56.5 N⋅m = 169.5 N⋅m y MC = 3×188.4 N⋅m = 565.2 N⋅m
§ TH = 0 y TC = 3×191.0 N⋅m = 573.0 N⋅m
§ FH = FC = 3×481.1 N = 1443.3 N.
En este árbol, las cargas pico son el triple de las nominales.  Se obtiene que NH = 12.7 y
NC = 4.4.  El factor de seguridad del árbol a las cargas dinámicas es entonces N = 4.4, el cual
es aceptable.
Revisión del árbol a la rigidez y a las vibraciones: 
Se propone al estudiante, si está interesado, hacer la revisión del árbol a la rigidez, con base 
en las deformaciones permisibles (tabla 7.1), y la verificación de las frecuencias naturales. 
7.5 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
Los árboles son elementos que transmiten movimiento rotativo y potencia, soportando pares de 
torsión y otras cargas.  Éstos son generalmente de material dúctil y de sección circular y están 
sometidos a esfuerzos combinados variables. 
Este capítulo presentó una metodología para el diseño de árboles de transmisión de potencia.  El 
diseño de árboles consta de varias etapas: 
§ Selección del material
§ Diseño constructivo
§ Cálculo de la resistencia a la fatiga
§ Cálculo de la resistencia a las cargas dinámicas
§ Análisis Modal (verificación de las frecuencias naturales del árbol)
§ Cálculo de la rigidez
El material de los árboles es usualmente un acero al carbono de bajo o medio contenido de 
carbono.  Sin embargo, si las condiciones lo exigen, puede usarse un acero aleado de mayor 
resistencia. 
El diseño constructivo consiste en definir las dimensiones del árbol, como los diámetros de los 
escalones, las longitudes de los tramos y los radios de redondeo de los cambios de sección.  
También, se deben seleccionar los métodos de posicionamiento y fijación de los elementos que 
van montados sobre los árboles, para evitar movimientos indeseables. 
Después de tener una forma constructiva definida para el árbol, se procede con la verificación de 
la resistencia a la fatiga, en la cual se calcula un factor de seguridad con base en una ecuación de 
diseño para cargas variables combinadas.  Se presentaron tres procedimientos de diseño por 
fatiga.  El método von Mises, que es el más conservativo y puede ser utilizado prácticamente en 
cualquier caso.  El método que adopta Faires[1], el cual tiene condiciones similares al método von 
Mises, pero es aplicable a materiales dúctiles.  Finalmente, el método ASME para el diseño de 
árboles de transmisión.  Este método es el más confiable, ya que se basa en ensayos 
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experimentales con probetas sometidas a flexión y torsión combinadas.  Sin embargo, se puede 
aplicar si se cumplen las diversas condiciones; entre ellas, que sólo se tengan momentos 
constantes por flexión y torsión en la sección de análisis y que dicha sección sea de sección 
circular sólida. 
Puede continuarse con la revisión de la resistencia a las cargas dinámicas (por ejemplo, 
arranques o sobrecargas); este cálculo se hace mediante un procedimiento de diseño estático, 
según se recomienda en la literatura (por ejemplo, en Romero et al.[5]).  Sin embargo, es muy 
importante aclarar que si las cargas dinámicas se van a repetir muchas veces durante la vida 
esperada del árbol (más de 103 ciclos aproximadamente), estas cargas pueden producir falla por 
fatiga.  Por lo tanto, en este texto se exhorta a realizar un análisis por fatiga para estas cargas. 
Más aún, es conveniente hacer un análisis por fatiga considerando simultáneamente todas las 
variaciones de esfuerzos, es decir, las fluctuaciones de esfuerzo producidas por el giro del árbol, 
por la variación de las cargas nominales y por las cargas dinámicas.  El diseño a la fatiga de 
elementos sometidos a fluctuaciones cambiantes de esfuerzo puede llegar a ser complejo, ya que 
así lo es el fenómeno de fatiga; a veces se usa un procedimiento simplificado: la regla de Miner 
de daño acumulativo (ver, por ejemplo, Budynas y Nisbett[6]). 
Una vez verificada la resistencia del árbol, se puede proceder al cálculo de la rigidez, que 
consiste en verificar que las deformaciones por torsión, flexión y carga axial sean menores que 
las admisibles; esto con el fin de que elementos como rodamientos, cojinetes de contacto 
deslizante, ruedas dentadas, estrellas y poleas no sean sobrecargados excesivamente. 
Finalmente, debe hacerse un cálculo de las frecuencias críticas del árbol, en el cual se verifica 
que la frecuencia de giro del árbol (y las frecuencias forzadas si las hay) difiera sustancialmente 
de las frecuencias naturales del sistema. 
ESFUERZOS EN ÁRBOLES (de sección circular sólida) 
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ANÁLISIS ESTÁTICO (para el cálculo de la resistencia a las cargas dinámicas) 
Las siguientes ecuaciones se obtienen de la aplicación de las teorías de falla TECO/von Mises y 
TECM a árboles que cumplan las siguientes condiciones: el material es dúctil y uniforme; el 
árbol está sometido sólo a flexión, torsión y carga axial (sin posibilidad de pandeo); no se tiene 
en cuenta el cortante directo; la sección transversal del elemento es circular sólida; no existen 
ajustes de interferencia que provoquen esfuerzos significativos.  Este análisis es adecuado si las 
cargas dinámicas se repiten pocas veces durante la vida útil del árbol; de lo contrario, se 
recomienda usar un análisis por fatiga. 
S 
S 
Ss
Ss
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Cuando no existe carga axial en la sección a analizar (F = 0) las expresiones resultantes son: 
En todas estas ecuaciones, T, M y F son las cargas pico en la sección de análisis y siempre se 
toman positivos. 
ANÁLISIS POR FATIGA 
Las ecuaciones siguientes son válidas para diseñar árboles que cumplan las siguientes 
condiciones en el punto a analizar: material dúctil (excepto el método von Mises); si hay carga 
de compresión, no existe posibilidad de pandeo; los esfuerzos varían en fase y con la misma 
frecuencia; estado de esfuerzo biaxial con un solo esfuerzo normal y uno cortante, producidas 
por carga axial, flexión y torsión solamente.  En caso de que las cargas tengan diferente 
frecuencia o estén desfasadas, generalmente la aplicación de estas ecuaciones es conservativa.
Método von Mises 
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Método adoptado por Faires 
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donde: 
- Sys = 0.5Sy  y  Sns = 0.5Sn(MF), para la TECM
- Sys = 0.577Sy  y  Sns = 0.577Sn(MF),  para la TECO/von Mises
- Sn(MF) está dada por la ecuación 5.50 o la correspondiente, según el material y la vida, excepto
que no se incluye Kcar.  Por ejemplo, para materiales que exhiben codo en 106 ciclos y nc >
106, Sn(MF) = Ka Kb Kc Kd Ke Se’
- 
)(
)()(
)(
)()(][
Mcar
MaMff
Fcar
FaFff
aff K
SK
K
SK
SK += ;  por lo tanto,  )()(
)()(
7.0
][ MaMff
FaFff
aff SK
SK
SK +=  
- Kff(F), Kff(M) y Kff(T): factores de concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita para
carga axial, flexión y torsión respectivamente
- Sa(F) y Sa(M): componentes del esfuerzo alternativo aportadas por la carga axial y el momento
flector respectivamente.
Método ASME 
Ecuación ANSI/ASME, Norma B106.1M–1985 para diseño de árboles de transmisión.  Cuando 
se cumplen las condiciones mencionadas abajo, la norma es equivalente al análisis por fatiga 
mediante el método Faires. 
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Condiciones: 
- Par de torsión constante: T = Tm y  Ta = 0 (Sms = Tc/J y Sas = 0)
- Flexión completamente invertida: M = Mm y Ma = 0 (Sm = 0 y Sa = Mc/I)
- Material dúctil
- Sección transversal circular sólida
- No existe fuerza axial ni otro tipo de carga diferente de torsión y flexión
RIGIDEZ DE LOS ÁRBOLES 
Ángulo de torsión: [ ]θθ ≤=
JG
TL
Deflexiones: se calculan con métodos de deflexión de vigas 
Deformación total (axial): [ ]δδ ≤=
AE
FL
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DISEÑO DE ÁRBOLES 
Diseño previo: 
- Material: acero SAE 1035, 1040 o 1045, o si es necesario, SAE 3140, 4140 o 4340
- Diámetro previo: ,
 
16
3/1
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
≥
sdS
T
d
π
 donde Ssd = (20…25) MPa (diámetro de entrada o saliente) 
Ssd = (10…20) MPa (diámetro donde se ubican las 
ruedas dentadas de un árbol intermedio) 
- Para los diámetros de escalones restantes: sumar o restar 2 a 10 mm para obtener el diámetro
de un escalón adyacente.  La relación entre los diámetros de dos escalones consecutivos no
debe ser mayor de 1.2.  Todos los diámetros deben normalizarse
Revisión de la resistencia a la fatiga: 
Usar una ecuación de diseño adecuada para cargas variables combinadas.  Verificar que el factor 
de seguridad sea mayor de 1.3 a 1.5. 
Revisión de la resistencia a las cargas dinámicas: 
Usar una ecuación de diseño adecuada para cargas estáticas combinadas, o para cargas variables 
si las cargas dinámicas se repiten más de 1×103 veces aproximadamente durante la vida 
requerida del árbol.  Verificar que el factor de seguridad sea mayor de 1.3 a 1.5. 
Revisión del árbol a la rigidez: 
Calcular las deformaciones del árbol y compararlas con los valores admisibles (tabla 7.1).  Para 
simplificar los cálculos puede hallarse un diámetro equivalente: 
2/1
1
4 )/(
−
=
⎟
⎠
⎞⎜
⎝
⎛= ∑ni iimaxe dd δλ
Revisión del árbol a las vibraciones: 
Modo de flexión: 
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7.7 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-7.1 El árbol mecanizado mostrado, de acero 1030 laminado en caliente, recibe una potencia
de 6 kW a 800 r/min mediante un acople flexible en el extremo izquierdo y la transmite a otro
árbol mediante una transmisión por correas en V.  La polea tiene 80 mm de diámetro primitivo.
La relación entre las fuerzas de la polea es de 3.  Trabaje con N = 1.8 y una confiabilidad de
99.9%.
(a) Trace los diagramas de fuerza cortante, carga axial, momento flector y par de torsión del
árbol.
(b) Dibuje el estado de esfuerzo del punto crítico.
(c) Calcule el diámetro mínimo que debe tener el árbol para que soporte indefinidamente las
cargas.
E-7.2 Para el árbol del ejercicio anterior:
Figura E-7.1 
70 mm              70 mm 
Cuñeros 
de perfil x 
y 
z 
60 mm 
d 
Puestos de 
rodamiento 
x 
y 
z 
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(a) Calcular el diámetro mínimo si éste debe soportar unas cargas pico que son el doble de las
cargas nominales.
(b) ¿Cuál debe ser el diámetro del árbol para que éste soporte tanto las cargas de fatiga como las
cargas dinámicas?
E-7.3 El árbol mostrado es de acero laminado en caliente con Sy = 500 MPa, Su = 600 MPa y
180 HB de dureza; transmite una potencia de 8 kW a 1200 r/min.  La potencia es recibida por un
piñón helicoidal B de 12 cm de diámetro primitivo, 20° de ángulo de presión y 15° de ángulo de
inclinación de los dientes y es entregada por una polea C con ranuras en “V”, de 10 cm de
diámetro primitivo.  Las fuerzas en la polea tienen una relación de 3 a 1, y las ruedas van
montadas al árbol mediante chaveteros de perfil.  Usando el método adoptado por Faires con la
TECM, calcule el diámetro mínimo que debe tener el árbol para que éste tenga una duración
indefinida.  Trabajar con una confiabilidad de 99% y N = 2.
 
E-7.4 El árbol mecanizado de la figura, de acero SAE 1030 laminado en frío, transmite una
potencia de 73.6 hp (54.884 kW) a 1747 r/min.  Recibe potencia de un motor eléctrico, a través
de un acople flexible montado en el escalón de 30 mm de diámetro, y entrega potencia a través
de un piñón cilíndrico de dientes rectos, de 80 mm de diámetro primitivo y 20° de ángulo de
presión.  El árbol está apoyado en dos rodamientos rígidos de bolas de 17 mm de ancho, 35 mm
de diámetro interior y 72 mm de diámetro exterior.  El acople y el piñón están montados en el
árbol mediante chaveteros de perfil.  Los diámetros de los escalones de 35, 42 y 50 mm, así
como las dimensiones de las ranuras, han sido decididos, en parte, teniendo en cuenta que los
rodamientos deben tener un adecuado apoyo en los hombros (la información es suministrada por
el catálogo).  Para las ranuras asuma que el factor de concentración de esfuerzos es el mayor
entre el valor obtenido para un cambio de sección (con relación de diámetros d3/d2) y aquel para
una ranura anular (con relación de diámetros d1/d2).  Si se toma una confiabilidad del 99.9%,
determine el factor de seguridad del árbol para:
(a) Las cargas variables, usando el método ASME.
(b) Las cargas dinámicas, si éstas son 2.5 veces las nominales.
Figura E-7.3 0.1 m      0.2 m        0.1 m 
Cuñeros 
de perfil 
A 
C B 
D 
B 
C 
x 
y 
z z 
y 
x x 
y 
z 
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E-7.5 El árbol de acero 1030 laminado en frío está apoyado en dos rodamientos de bolas, recibe
potencia a través de una polea de una transmisión por correas en “V” y entrega potencia a través
de una rueda cilíndrica helicoidal.  Las direcciones de las fuerzas en la polea y en la rueda se
muestran en la figura (verifique las direcciones teniendo en cuenta el sentido de giro del árbol y
la dirección de inclinación de los dientes de la rueda).  El árbol transmite 17.9 kW a 587 r/min.
La rueda tiene un diámetro primitivo DR = 89.39 mm y 21 dientes con un ángulo de presión αp =
20° y un ángulo de inclinación βd = 20°.  La polea tiene una diámetro primitivo DP = 20 in (508
mm) y una relación de las fuerzas en el lado tenso y en el lado flojo F1/F2 = 3.66.  Los diámetros
de los escalones del árbol, de izquierda a derecha, son d1 = 30 mm, d2 = 35 mm, d3 = 45 mm, d4
= 40 mm y d5 = 35 mm.  Los cambios de sección tienen radios de redondeo de 1 mm.
(a) Calcule el factor de seguridad del árbol usando la ecuación propuesta por Faires para los
esfuerzos variables, trabajando con una confiabilidad de 99.9%.
(b) ¿Cuál es la sección crítica del árbol con respecto a la fatiga?
(c) ¿Cuáles son el momento flector, el par de torsión y la fuerza axial en dicha sección?
z 
x 
y 
80 17 37 30 7 17 
∅30 ∅35 ∅35
∅42
∅50
R2.5 
Medidas: mm 
Figura E-7.4 
45° 
R1.5 
R1.5 
3.5 
Detalle ranuras 
d1 d2
d3
d1 = ∅ 35 ó 42; d2 = ∅ 33 
ó 40; d3 = ∅ 42 ó 50 
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Figura E-7.5 
Vista lateral izquierda 
F1 F2 
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Respuestas: 
E-7.1 (c) d = 35.3 mm (método von Mises - Soderberg).
d = 33.9 mm (método von Mises - Goodman modificada). 
d = 32.1 mm (método Faires - TECO/von Mises; método ASME). 
d = 32.2 mm (método Faires - TECM). 
Usando la figura A-5.18 para hallar Kt y luego determinar Kf. Puede asumirse un 
diámetro para hallar q y Kb. 
E-7.2 (a) d = 27.0 mm (TECO/von Mises), d = 27.3 mm (TECM).
(b) Diámetro determinado en E-7.1(c).
E-7.3 d = 36.2 mm. Usando la figura A-5.18 para hallar Kt y luego determinar Kf.
E-7.4 (a)  N = 2.82 (tomando una confiabilidad del 99.9%).
(b) N = 1.80 (TECO/von Mises).
E-7.5 Usar la figura A-5.18 para hallar Kt y luego determinar Kf.
(a) N = 1.30 (método Faires - TECM), N = 1.30 (método Faires - TECO/von Mises).
(b) La sección ubicada a 171 mm del extremo izquierdo del árbol.
(c) M = 347.2 N⋅m, T = 291.2 N⋅m, F = 2371 N (compresión) (según diagrama de carga
axial aproximado, es decir, tomando las cargas axiales como fuerzas puntuales).
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DISEÑO DE TORNILLOS 
8.1 INTRODUCCIÓN 
Los tornillos son elementos que tienen filetes enrollados en forma de hélice sobre una superficie 
cilíndrica y son unos de los elementos más utilizados en las máquinas.  De acuerdo con la 
función que cumplen, podemos clasificarlos en dos clases.   Los tornillos de unión son los que 
sirven para unir o asegurar dos o más partes estructurales o de maquinaria, como es el caso de los 
tornillos, pernos, espárragos y tornillos prisioneros o de fijación.  Los tornillos de potencia son 
aquellos destinados a la transmisión de potencia y movimiento; generalmente convierten un 
movimiento de giro en un movimiento de traslación. 
Los tornillos se usan en estructuras, máquinas herramientas, vehículos, prensas y elementos de 
elevación, entre otros.  En muchos casos, estos elementos están sometidos a cargas variables 
combinadas, por lo que debe aplicarse una teoría de falla por fatiga.  Un tornillo puede fallar en 
el núcleo o en los filetes; se debe tener en cuenta el diámetro del tornillo, así como el número de 
filetes en contacto con la tuerca. 
El capítulo está organizado de la siguiente manera.  La sección 8.2 presenta diversos aspectos 
sobre tornillos de unión, comenzando por sus características, dimensiones, roscas normalizadas 
y grados, pasando por el análisis elástico de los pernos, y finalizando con su diseño.  En la 
sección 8.3 se estudian los tornillos de potencia; se presentan aspectos como la eficiencia, el par 
de giro, autoaseguramiento y esfuerzos.  Se presenta también un procedimiento de diseño para 
los tornillos de potencia. 
8.2 TORNILLOS DE UNIÓN 
8.2.1 Métodos de unión 
Los métodos de unión pueden ser permanentes, como la unión mediante remaches, soldadura y 
pegantes (figura 8.1), o semipermanentes o desmontables, como los tornillos de unión 
(tornillos, prisioneros o tornillos de fijación, pernos y espárragos), chavetas y pasadores (figuras 
8.2 y 8.3).  Como su nombre lo dice, los métodos de unión permanentes son aquellos en los que 
las piezas quedan unidas de una forma “permanente” o difícil de desmontar; por ejemplo, para 
desunir dos piezas remachadas, es necesario destruir los remaches.  En los métodos de unión 
semipermanentes, el elemento que une puede montarse y desmontarse fácil y repetidamente, sin 
necesidad de destruirlo.  Los tornillos y pernos de unión son métodos semipermanentes, y en esto 
radica su gran ventaja.  Estrictamente hablando, la diferencia entre tornillo y perno es que el 
primero se introduce en una pieza roscada, mientras que el segundo va acompañado de una 
tuerca.  En la práctica se suele utilizar, tal vez, el término tornillo para ambos casos. 
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Figura 8.1  Algunos métodos de unión permanentes 
Figura 8.2  Algunos métodos de unión semipermanentes con tornillos. Las 
arandelas en (a) y (b) se usan para proteger las partes a unir del desgaste producido 
por la cabeza del perno o tornillo y, en cierta medida, para expandir la fuerza 
(a) Tornillo: uno de los
elementos a unir es roscado
(b) Perno: va acompañado
de una tuerca
(c) Espárrago
(d) Tornillo prisionero
o de fijación
Cavidad para llave bristol 
Cabeza del perno 
Arandela 
Elementos 
a unir 
Tuerca 
Cabeza del tornillo 
Elementos a 
unir 
Arandela 
Soldadura 
Elementos 
a unir 
(b) Soldadura
Cabeza del 
remache 
(a) Remachado
Remache 
Elementos 
a unir 
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Figura 8.3  Algunos métodos de unión semipermanentes 
Aplicaciones de los pernos y tornillos 
En algunos casos los tornillos y pernos tienden a ser reemplazados por otros métodos de unión 
que proporcionan mayor facilidad de manufactura y ensamble.  Sin embargo, éstos son 
ampliamente usados en las máquinas, debido a sus ventajas: versatilidad, variedad, 
disponibilidad (gran comercialización), bajo costo, fácil montaje y desmontaje, están 
normalizados.  Los tornillos se utilizan en la fijación de motores, bombas hidráulicas, tramos de 
tuberías, tapas en tanques (manholes, handholes), bastidores de máquinas, estructuras, 
chumaceras, piñones, poleas, tapones de tubería de calderas, etc.  La figura 8.4 muestra algunas 
aplicaciones de los pernos. 
Figura 8.4  Algunas aplicaciones de los pernos 
Bridas de 
tubería 
Bomba 
Chumaceras 
Cuchillas 
picadoras de 
caña 
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(b) Algunos elementos de
unión en una cadena:
pasador y sujetador
(a) Pasador o espiga cónica
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Figura 8.5  Forma y dimensiones de las roscas unificadas y métricas estándar de ISO 
Se muestran los tres diámetros de la rosca, el mayor, d, el menor, dr, y el de paso, dp, el cual es 
igual a: 
.
2
r
p
dd
d
+
=  (8.1) 
Una rosca está constituida por hilos o filetes que “se enrollan” en forma de hélice.  El paso, p, de 
la rosca es la distancia entre hilos adyacentes.  El número de hilos por pulgada, Nh, es el 
número de filetes o pasos que hay contenidos en una longitud igual a una pulgada.  El número de 
hilos por pulgada es el recíproco del paso, tal como se especifica en la figura 8.5, la cual también 
suministra algunas relaciones entre las dimensiones de las roscas. 
Tanto para las roscas unificadas como para las métricas, la dimensión nominal es el diámetro 
mayor (o exterior) de una rosca externa.  El ángulo entre los flancos de los filetes es de 60°.  Las 
raíces y crestas de los filetes son planas, con el fin de reducir la concentración de esfuerzos que 
generarían las esquinas agudas; las normas permiten que las crestas y raíces sean redondeadas, 
debido a que las herramientas para la fabricación de los tornillos sufren de desgaste. 
p: paso 
Nh: número de hilos por pulgada 
d: diámetro mayor (nominal) 
dp: diámetro de paso 
dr: diámetro menor o de raíz 
Nh = (1 in)/p 
Altura del filete = (d – dr)/2 
Para rosca unificada (UNS): 
dr = d – 1.299038/Nh 
dp = d – 0.649519/Nh 
Para rosca métrica ISO: 
dr = d – 1.226869p 
dp = d – 0.649519p 
 d 
 p 
 60° 
 dr  dp 
 Raíz o 
fondo 
 Cresta 
 Flanco 
 Altura 
del filete 
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8.2.2 Características de las roscas estándar para tornillos de unión 
Formas, dimensiones y características de las roscas estándar 
Las roscas de los tornillos son hélices que permiten el desplazamiento longitudinal de un tornillo, 
cuando éste es girado.  Las roscas pueden ser externas, como en el caso de un tornillo, o internas 
como en las tuercas y piezas con agujeros roscados.  Hay dos tipos de roscas normalizadas para 
tornillos de unión: la serie de roscas unificada (Unified National Standard, UNS) y la serie de 
roscas métricas, la cual ha sido definida por la ISO.  La figura 8.5 muestra la forma y las 
dimensiones de las roscas UNS y métricas; las formas de estos tipos de roscas son similares, pero 
como las dimensiones son diferentes, éstas no son intercambiables. 
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Una rosca puede tener una o varias entradas (inicios).  Un rosca de una entrada podría 
imaginarse como un cordón enrollado en forma de hélice sobre una varilla cilíndrica; una rosca 
de dos entradas sería equivalente a tomar dos cordones (imagínelos de diferente color) y 
enrollarlos simultáneamente en forma de hélice.  Podemos definir ahora el avance, l, de una 
rosca como la distancia recorrida por una tuerca cuando ésta se hace girar una vuelta; si la rosca 
es simple (de una entrada) el avance es igual al paso  (l = p), mientras que si la rosca es 
múltiple, el avance es igual al número de entradas multiplicado por el paso.  La ventaja de una 
rosca de varias entradas es que el montaje y desmontaje son más rápidos, pero tiene la gran 
desventaja de que se afloja mucho más fácilmente, ya que posee un mayor ángulo de la hélice42; 
debido a esto, rara vez se utilizan.  La figura 8.6 muestra roscas de una y cinco entradas; se 
puede observar el mayor ángulo de la hélice de la rosca de cinco entradas. 
(a) Rosca simple (una entrada) (b) Rosca múltiple (cinco entradas)
Figura 8.6  Rosca simple y rosca múltiple 
Las roscas pueden ser externas, como en el caso de los tornillos, e internas, como las tuercas y 
perforaciones roscadas, tal como se aprecia en la figura 8.7.a y b.  Además, las roscas pueden ser 
derechas e izquierdas (figura 8.7).  Una rosca es derecha si al girar una tuerca en sentido 
horario, ésta se aleja de usted; de lo contrario es izquierda. 
Figura 8.7  Roscas externas e internas, y roscas derechas, RH (right hand) e izquierdas, 
LH (left hand) 
42 Para entender mejor esto, considere una analogía entre el ángulo de la hélice y un plano inclinado.  Entre mayor sea la 
pendiente del plano inclinado, más fácil es hacer deslizar un cuerpo hacia abajo; lo mismo ocurre con la hélice de un tornillo: 
entre mayor sea el ángulo de la hélice, más fácilmente se afloja el tornillo. 
l = p l = 5p
(b) Interna (derecha)(a) Externa (derecha) (c) Externa (izquierda)
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Series de roscas estándar 
Las roscas UNS tienen tres series estándar de familias de paso de rosca: 
v Roscas bastas. Se designan como UNC (Unificada Nacional Ordinaria).  Estas roscas son
de paso grande (figura 8.8.a) y se usan en aplicaciones ordinarias, en las cuales se requiera un
montaje y desmontaje fácil o frecuente.  También se usan en roscas de materiales blandos y
frágiles, ya que en las roscas de menores pasos (y filetes más pequeños) podría producirse el
barrido (cortadura) de los filetes.  Estas roscas no son adecuadas cuando exista vibración
considerable, ya que la vibración tiende a aflojar fácilmente la tuerca43.
v Roscas finas. UNF (Unificada Nacional Fina).  Estas roscas son adecuadas cuando existe
vibración, por ejemplo, en automóviles y aeronaves, ya que al tener menor paso44 poseen un
menor ángulo de la hélice.  Deben evitarse en agujeros roscados de materiales frágiles.
v Roscas extrafinas: UNFE (Unificada Nacional Extrafina). Comparadas con las roscas bastas
y finas, éstas tienen unos pasos muy pequeños.  Son particularmente útiles en equipos
aeronáuticos, debido a las altas vibraciones involucradas, y para roscas en piezas de pared
delgada.
Figura 8.8  Roscas basta y fina 
Las dimensiones principales de las roscas bastas u ordinarias (UNC) y finas (UNF) se muestran 
en la tabla 8.1.  El tamaño (primera columna) de una rosca equivale al diámetro mayor de ésta, 
excepto para diámetros nominales menores de ¼ in, para los cuales el tamaño se designa 
mediante un número de 0 a 12.  Como un tornillo no tiene sección uniforme, debe encontrarse un 
área equivalente para calcular el esfuerzo debido a una carga de tracción; esta área se denomina 
área de esfuerzo a tracción, At (ver tabla 8.1), y está dada por: 
,
24
2
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛ +
= rpt
dd
A
π
 (8.2) 
es decir, At corresponde al área de un círculo cuyo diámetro es el promedio entre el diámetro de 
paso y el diámetro menor; se ha encontrado experimentalmente que esta área se debe calcular 
aproximadamente de esta manera. 
43 En ocasiones se hace necesario usar tuerca y contratuerca; esta última va enseguida de la tuerca con el fin de reducir la 
probabilidad de que el tornillo se afloje. 
44 Los pasos de las roscas bastas y finas están preestablecidos para cada tamaño de rosca; para cada diámetro (nominal) de rosca, 
el paso de una rosca fina es siempre menor a aquel de una rosca basta. 
(a) Rosca ordinaria (b) Rosca fina
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El ancho entre caras de la tuerca y de la cabeza del tornillo, AT, (última columna de la tabla 8.1) 
se muestra en la figura 8.9. 
Figura 8.9  Ancho entre caras, AT, de la tuerca y de la cabeza de un tornillo 
AT 
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Tabla 8.1  Dimensiones de roscas unificadas (UNS), serie de roscas bastas (UNC) y finas 
(UNF). 
Tamaño 
Diámetro 
mayor 
(nominal) 
d (in) 
ROSCA BASTA (UNC) ROSCA FINA (UNF) Ancho 
aproximado 
entre caras 
AT (in) 
 Número de 
hilos por 
pulgada 
Diámetro 
menor    
dr (in) 
Área de 
esfuerzo a 
tracción 
At (in
2)
 Número de 
hilos por 
pulgada 
Diámetro 
menor  
dr (in) 
Área de 
esfuerzo a 
tracción 
At (in
2) Cabeza Tuerca 
0 0.0600 - - - 80 0.0438 0.0018 
1 0.0730 64 0.0527 0.0026 72 0.0550 0.0028 
2 0.0860 56 0.0628 0.0037 64 0.0657 0.0039 
3 0.0990 48 0.0719 0.0049 56 0.0758 0.0052 
4 0.1120 40 0.0795 0.0060 48 0.0849 0.0066 
5 0.1250 40 0.0925 0.0080 44 0.0955 0.0083 
6 0.1380 32 0.0974 0.0091 40 0.1055 0.0101 
8 0.1640 32 0.1234 0.0140 36 0.1279 0.0147 
10 0.1900 24 0.1359 0.0175 32 0.1494 0.0200 
12 0.2160 24 0.1619 0.0242 28 0.1696 0.0258 
¼ 0.2500 20 0.1850 0.0318 28 0.2036 0.0364 7/16 7/16 
5/16 0.3125 18 0.2403 0.0524 24 0.2584 0.0581 ½ ½ 
3/8 0.3750 16 0.2938 0.0775 24 0.3209 0.0878 9/16 9/16 
7/16 0.4375 14 0.3447 0.1063 20 0.3725 0.1187 5/8 11/16 
½ 0.5000 13 0.4001 0.1419 20 0.4350 0.1600 ¾ ¾ 
9/16 0.5625 12 0.4542 0.1819 18 0.4903 0.2030 13/16 7/8 
5/8 0.6250 11 0.5069 0.2260 18 0.5528 0.2560 15/16 15/16 
¾ 0.7500 10 0.6201 0.3345 16 0.6688 0.3730 1 1/8 1 1/8 
7/8 0.8750 9 0.7307 0.4617 14 0.7822 0.5095 1 5/16 1 5/16 
1 1.0000 8 0.8376 0.6057 12 0.8917 0.6630 1 ½ 1 ½ 
1 1/8 1.1250 7 0.9394 0.7633 12 1.0167 0.8557 1 11/16 1 11/16 
1 ¼ 1.2500 7 1.0644 0.9691 12 1.1417 1.0729 1 7/8 1 7/8 
1 3/8 1.3750 6 1.1585 1.1549 12 1.2667 1.3147 2 1/16 2 1/16 
1 ½ 1.5000 6 1.2835 1.4053 12 1.3917 1.5810 2 ¼ 2 ¼ 
1 ¾ 1.7500 5 1.4902 1.8995 2 5/8 2 5/8 
2 2.0000 4.5 1.7113 2.4982 3 3 
2 ¼ 2.2500 4.5 1.9613 3.2477 3 3/8 3 3/8 
2 ½ 2.5000 4 2.1752 3.9988 3 ¾ 3 ¾ 
2 ¾ 2.7500 4 2.4252 4.9340 4 1/8 4 1/8 
3 3.0000 4 2.6752 5.9674 4 ½ 4 ½ 
3 ¼ 3.2500 4 2.9252 7.0989 4 7/8 
3 ½ 3.5000 4 3.1752 8.3286 5 ¼ 
3 ¾ 3.7500 4 3.4252 9.6565 5 5/8 
4 4.0000 4 3.6752 11.083 6 
La longitud roscada de los tornillos UNS está dada por Lr = 2d + 0.25 in, si la longitud total, LTb, es menor o 
igual a 6 in, y por Lr = 2d + 0.50 in, si LTb es mayor de 6 in. 
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Pasando ahora a las roscas métricas de ISO, éstas se dividen en dos series, rosca basta y rosca 
fina, las cuales tienen características y aplicaciones similares a las series UNC y UNF.  La tabla 
8.2 muestra las dimensiones principales de algunas roscas métricas. 
Tabla 8.2  Dimensiones de roscas métricas ISO, series de pasos bastos y finos 
Diámetro 
mayor 
(nominal)     
d (mm) 
ROSCA BASTA ROSCA FINA 
Paso             
p (mm) 
Diámetro 
menor        
dr (mm) 
Área de 
esfuerzo a 
tracción     
At (mm2) 
Paso        
p (mm) 
Diámetro 
menor         
dr (mm) 
Área de 
esfuerzo a 
tracción     
At (mm2) 
3.0 0.50 2.39 5.03 
3.5 0.60 2.76 6.78 
4.0 0.70 3.14 8.78 
5.0 0.80 4.02 14.18 
6.0 1.00 4.77 20.12 
7.0 1.00 5.77 28.86 
8.0 1.25 6.47 36.61 1.00 6.77 39.17 
10.0 1.50 8.16 57.99 1.25 8.47 61.20 
12.0 1.75 9.85 84.27 1.25 10.47 92.07 
14.0 2.00 11.55 115.4 1.50 12.16 124.55 
16.0 2.00 13.55 156.7 1.50 14.16 167.25 
18.0 2.50 14.93 192.5 1.50 16.16 216.23 
20.0 2.50 16.93 244.8 1.50 18.16 271.50 
22.0 2.50 18.93 303.4 1.50 20.16 333.50 
24.0 3.00 20.32 352.5 2.00 21.55 384.42 
27.0 3.00 23.32 459.4 2.00 24.55 495.74 
30.0 3.50 25.71 560.6 2.00 27.55 621.20 
33.0 3.50 28.71 693.6 2.00 30.55 760.80 
36.0 4.00 31.09 816.7 3.00 32.32 864.94 
39.0 4.00 34.09 975.8 3.00 35.32 1028.4 
La longitud roscada de los tornillos métricos está dada por Lr = 2d + 6 mm, si 
LTb ≤ 125 mm y d ≤ 48 mm, por Lr = 2d + 12 mm, si 125 mm < LTb ≤ 200 
mm, y por Lr = 2d + 25 mm, si LTb > 200 mm. 
Ajustes 
Con el fin de obtener diferentes ajustes para las diferentes aplicaciones, las normas UNS e ISO 
contemplan diferentes tolerancias para las roscas.  Las roscas UNS tienen tres clases de ajustes: 
v 1A, 1B.  Los ajustes clase 1 se obtienen cuando las tolerancias son grandes.  Se utilizan para
reducir los costos en aplicaciones “domésticas”, donde no se requiera precisión.  Permiten un
montaje y desmontaje rápido y fácil.
v 2A, 2B.  Las tolerancias de estos ajustes son más pequeñas, lo que permite obtener una mejor
precisión.  Son las más utilizadas para maquinaria.
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v 3A, 3B.  El ajuste clase 3 es un ajuste fino de juego nulo.  Se utilizan sólo para cumplir
requisitos de exactitud.
Las letras A y B se usan para denotar rosca externa e interna respectivamente. 
Designación 
Las roscas se designan mediante códigos.  La figura 8.10 ilustra la designación de las roscas 
UNS y de las roscas métricas.  Cuando la rosca es izquierda, se indica LH en la designación45, de 
lo contrario no se indica la dirección de la rosca, ya que las roscas derechas son las 
preestablecidas. 
(a) 
(b) M12 × 1.75.  La letra “M” indica que la rosca es métrica.  Tiene un diámetro
mayor (nominal) de 12 mm y un paso de 1.75 mm (ésta es una rosca métrica basta)
Figura 8.10  Designación de las roscas.  (a) Rosca unificada.  (b) Rosca métrica 
Resistencia de los pernos 
El diseño de pernos se basa en la resistencia límite a la tracción (en inglés, proof strength), Sp, 
que es el máximo  esfuerzo que puede soportar el perno sin experimentar deformación 
permanente.  De acuerdo con los datos de la tabla 8.3, para la mayoría de los grados SAE la 
resistencia límite a la tracción es aproximadamente el 90% de la resistencia a la fluencia 
especificada al 0.2% de deformación permanente.  Las resistencias y características del material 
(de acero) de los pernos se especifican de acuerdo con clases o grados, los cuales han sido 
definidos por la SAE, ASTM e ISO.  La tabla 8.3 muestra información de los grados SAE para 
pernos: 1, 2, 4, 5, 5.2, 7, 8 y 8.2.  De la tabla se puede observar que para grados mayores las 
resistencias tienden a ser mayores.  Similarmente, la tabla 8.4 muestra información de las clases 
para pernos métricos. 
45 Las tuercas de rosca izquierda poseen una ranura circunferencial alrededor de los planos hexagonales, con el fin de 
identificarlas como izquierdas[1]. 
7/8 – 9 UNC – 2B – L.H. 
Rosca a izquierdas (Left Hand) 
Ajuste clase 2.  La B indica rosca interior 
9 hilos por pulgada.   Unificada Nacional serie Ordinaria 
Diámetro mayor (nominal) de la rosca en pulgadas 
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Tabla 8.3  Especificaciones SAE para pernos UNS de acero 
Grad
o 
SAE 
Intervalo de 
tamaños 
(inclusive) 
(in) 
Resistencia 
límite 
mínima a la 
tracción 
Sp (ksi) 
Resistencia 
de fluencia 
mínima a la 
tracción 
Sy (ksi) 
Resistencia 
última 
mínima a la 
tracción   
Su (ksi) 
Características
del acero 
1 ¼ a 1½ 33 36 60 Medio o bajo carbono 
2 
¼ a ¾ 55 57 74 
Medio o bajo carbono 
7/8 a 1½ 33 36 60 
4 ¼ a 1½ 65 100 115 
Medio carbono estirado 
en frío 
5 
¼ a 1 85 92 120 Medio carbono 
templado y revenido 1 1/8 a 1½ 74 81 105 
5.2 ¼ a 1 85 92 120 
 Martensítico de bajo 
carbono, templado y 
revenido 
7 ¼ a 1½ 105 115 133 
Aleado de medio 
carbono, templado y 
revenido 
8 ¼ a 1½ 120 130 150 
Aleado de medio 
carbono, templado y 
revenido 
8.2 ¼ a 1 120 130 150 
Martensítico de bajo 
carbono, templado y 
revenido 
Tabla 8.4  Especificaciones para pernos métricos de acero 
Clase 
Intervalo de 
tamaños 
(inclusive) 
(mm) 
Resistencia 
límite 
mínima a la 
tracción 
Sp (MPa) 
Resistencia 
de fluencia 
mínima a la 
tracción 
Sy (MPa) 
Resistencia 
última 
mínima a la 
tracción   
Su (MPa) 
Características 
del acero 
4.6 M5-M36 225 240 400 Medio o bajo carbono 
4.8 M1.6-M16 310 340 420 Medio o bajo carbono 
5.8 M5-M24 380 420 520 Medio o bajo carbono 
8.8 M16-M36 600 660 830 
Medio o bajo carbono, 
templado y revenido  
9.8 M1.6-M16 650 720 900 
Medio o bajo carbono, 
templado y revenido  
10.9 M5-M36 830 940 1040 
Martensítico de bajo 
carbono, templado y 
revenido 
12.9 M1.6-M36 970 1100 1220 
De aleación, templado y 
revenido 
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Figura 8.11  Marcas en las cabezas de los pernos para los diferentes grados SAE 
4.6  4.8  5.8  8.8 9.8  10.9  12.9 
Figura 8.12  Marcas en las cabezas de los pernos métricos para diferentes clases 
8.2.3 Análisis elástico de tornillos de unión 
La función de un perno es la de unir dos o más piezas.  En esta sección se analizarán las 
deformaciones, cargas y ecuaciones que rigen la unión de piezas mediante pernos. 
Fuerzas en una junta 
La figura 8.13 muestra una tubería unida mediante bridas y pernos, en la cual se usa una 
empaquetadura para evitar fugas.  La figura 8.14 muestra el diagrama de cuerpo libre de un corte 
del sistema.  Debido a la presión interna en la tubería, se genera una fuerza que trata de separar 
las bridas, la cual se reparte entre los pernos; la fuerza que le corresponde a cada uno de ellos se 
denomina fuerza externa, Fe, y está dada por: 
,
b
eT
e n
F
F =  (8.3) 
donde nb es el número de pernos y FeT es la fuerza total que trata de separar la junta.  Esta 
ecuación es válida si la fuerza total se distribuye de manera uniforme, lo cual podría ocurrir si en 
el sistema existe simetría axial. 
 1, 2, 4      5  5.2   7    8  8.2 
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Los grados y clases de los pernos se pueden distinguir de acuerdo con las marcas en la cabeza, 
tal como se muestra en las figuras 8.11 y 8.12. 
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Figura 8.13  Unión de dos tuberías mediante bridas y pernos 
Figura 8.14  Diagrama de cuerpo libre de parte de la 
junta de la figura 8.13.  Al hacer el corte mostrado, 
aparecen las fuerzas internas: fuerza de tracción en 
el perno, Fb, y fuerza de compresión en las partes a 
unir (por perno), Fc.  La fuerza externa Fe es la 
relación entre la fuerza externa total sobre el número 
de pernos, es decir, es la fuerza externa que le 
corresponde a cada perno 
Debido al apriete de los pernos, las bridas se encuentran comprimidas.  La fuerza de compresión 
sobre las partes a unir puede descomponerse en nb fuerzas; cada una de éstas es la que le 
“corresponde” a cada perno y se denomina fuerza en las partes a unir, Fc.  Debido a la acción 
de Fe y Fc, el perno queda sometido a una fuerza: 
,ceb FFF +=  (8.4) 
donde Fb es la fuerza de tracción en el perno.  Note que esta ecuación equivale a la condición de 
equilibrio de fuerzas en el sistema de la figura 8.14. 
Fuerzas y deformaciones en una junta 
Dentro del límite de proporcionalidad, las fuerzas en el perno y en las partes a unir son 
proporcionales a las deformaciones ¡veamos!  Dentro de este límite, para el perno y las partes se 
cumple que: 
εES = , (8.5) 
donde S = F/A, ya que el perno y las partes a unir están sometidas a carga axial, y ε = δ / L.  
Entonces 
Pernos 
Bridas y 
empaquetadura 
(Partes a unir)  
Tubería 
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⎠
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kkF δ  (8.6) 
La constante k se denomina constante elástica, ya que es la relación entre la fuerza y la 
deformación, como ocurre con la constante de un resorte.  Podemos plantear la ecuación 8.6 para 
el perno y para las partes a unir: 
,bbb kF δ= y       donde  ⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛=
L
EA
k bbb  (8.7) 
,ccc kF δ= ,   donde  ⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛=
L
EA
k ccc  (8.8) 
donde: 
- Fb es la fuerza en el perno.
- Fc es la fuerza en las partes a unir, por perno.
- δb y δc son las deformaciones totales en el perno y en las partes a unir respectivamente.
- kb y kc son las constantes elásticas del perno y de las partes a unir (por perno)
respectivamente.
- Ab y Ac son las áreas de las secciones transversales del perno y de las partes a unir
respectivamente.  El área Ac es el área por perno, es decir, es la relación entre el área total de
las partes a unir y el número de pernos, cuando la fuerza en las partes a unir se distribuye
“uniformemente” en la junta.
- Eb y Ec son los módulos de elasticidad del perno y de las partes a unir respectivamente.
- L es la longitud entre arandelas (ver figura 8.13).  Note que la parte del perno que actúa como
resorte (que se deforma) es el tramo de longitud L; la parte del perno que va roscada a la
tuerca (u otro elemento) no se deforma conforme a la ecuación F = kδ.
Las ecuaciones 8.7 y 8.8 indican que la relación entre la fuerza y la deformación es lineal, tal 
como se muestra en la figura 8.15. 
Figura 8.15  Diagramas fuerza - deformación del perno y de las partes a unir 
Apriete 
Aplicación 
de Fe 
A 
B P 
δbi 
δb 
Fbi 
Fb 
M 
(a) Perno
Apriete 
Aplicación 
de Fe 
A 
B C δc 
δci 
Fci 
Fc 
(b) Partes a unir
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Cuando se unen dos o más partes, los pernos deben apretarse suficientemente con el fin de evitar 
la separación de éstas cuando las fuerzas en el sistema sean aplicadas; esto se denomina 
precarga del perno.  Al apretar éste, su fuerza de tracción y su deformación crecen de acuerdo 
con la línea PA de la figura 8.15.a, desde P hasta A.  La fuerza en el perno al terminarse el 
apriete se denomina fuerza inicial o fuerza de apriete, Fbi.  Las partes a unir también se 
deforman (se comprimen) a medida que se aprieta el perno.  Al terminar el apriete, y antes de 
aplicar la fuerza externa (cuando Fe = 0), de la ecuación de equilibrio 8.4 se obtiene que Fbi = Fci 
= Fi (punto A, figuras 8.15.a y b), donde Fci es la fuerza inicial en las partes a unir por perno. 
Al aplicar la carga externa, el perno continua alargándose y aumentado su fuerza desde A en la 
dirección A-M.  Las partes a unir, por el contrario, se descomprimen y tanto su fuerza como su 
deformación se reducen desde A en la dirección A-C; si se alcanzara el punto C las partes a unir 
comenzarían a separarse, lo cual es indeseable. 
Durante el apriete, la tuerca avanza sobre el perno haciendo que éste se alargue y que las partes a 
unir se compriman cantidades diferentes.  Una vez el perno es apretado, la tuerca no gira y, por 
lo tanto, la fuerza externa produce un alargamiento del perno igual al acortamiento de las partes a 
unir (descompresión).  Debido a que las deformaciones son iguales (excepto que una es positiva 
y la otra negativa), puede construirse el diagrama de la figura 8.16. 
Figura 8.16  Fuerzas y deformaciones en el perno y en las partes a unir 
Al terminar el apriete, las deformaciones y fuerzas en el perno y en las partes a unir están dadas 
por el punto A de la figura 8.16.  Al aplicar la fuerza externa, las deformaciones y fuerzas están 
representadas por los puntos T y D para el perno y las partes a unir respectivamente.  Note que 
los puntos T y D están sobre la misma línea vertical, ya que sus deformaciones, producidas al 
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aplicar la fuerza externa, son iguales (Δδ).  De la ecuación de equilibrio 8.4, concluimos que la 
distancia TD es la fuerza externa: 
(8.9) 
Las variables de la figura 8.16 se definen como sigue: 
Fbt: fuerza total en el perno, es decir, cuando se ha aplicado la fuerza externa 
Fct: fuerza total en las partes a unir (por perno) 
Fi: fuerza inicial o de apriete en el perno y en las partes a unir (por perno) 
Fe: fuerza externa 
Fo: fuerza externa límite.  Si se aplica una fuerza Fe tal que el perno se desplace hasta M, las 
partes a unir se desplazarán hasta C (punto en el que se pierde la unión) y dicha fuerza 
externa sería igual a Fo; por lo tanto, éste es el valor máximo de Fe que se podría aplicar. 
ΔFc: reducción de la fuerza en las partes a unir, a partir de A 
ΔFb: incremento de la fuerza en el perno, a partir de A 
δbi: deformación inicial del perno 
δci: deformación inicial de las partes a unir 
δbt: deformación total del perno 
δct: deformación total de las partes a unir 
Δδ: incremento de la longitud del perno y reducción de la longitud de las partes a unir, a partir 
de A 
Todas las fuerzas definidas anteriormente son fuerzas por perno. 
Del diagrama de la figura 8.16 podemos obtener la fuerza inicial o de apriete de cada perno 
requerida para evitar la separación de la junta; además, puede encontrarse una ecuación para la 
fuerza total en el perno. 
Mínima fuerza de apriete para evitar separación de la junta 
Los triángulos PAB y PMC de la figura 8.16 son semejantes, entonces 
.
bi
cibi
i
o
F
F
δ
δδ +
=  (8.10) 
Las ecuaciones 8.7 y 8.8 pueden expresarse para el momento en el que se termina el apriete: 
c
i
c
ci
ci k
F
k
F
==δ      y     .
b
i
b
bi
bi k
F
k
F
==δ  (8.11) 
Combinando las ecuaciones 8.10 y 8.11 se obtiene que: 
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
+
=
bc
c
oi kk
k
FF . (8.12) 
.     entonces     , ectbt FFFTDDETETD =−=−=
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Pero Fo es la fuerza externa con la que se obtiene separación de partes, entonces Fe debe ser 
menor que Fo.  Definimos Fo = NsepFe, donde Nsep > 1 es un factor de seguridad con respecto a la 
separación de partes.  De acuerdo con Faires[2], 1.5 < Nsep < 2.  Hay que tener en cuenta que en 
algunos sistemas, por ejemplo de fluido, se efectúan pruebas sobre los equipos a presiones 
mayores a las de trabajo (1.5 veces aproximadamente), entonces Nsep debe escogerse de tal 
manera que se tenga la seguridad de que las partes a unir permanecerán unidas aún con las 
presiones de prueba.  Entonces: 
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎝
⎛
+
=
bc
c
esepimin kk
k
FNF . (8.13) 
Con esta ecuación se obtiene la mínima fuerza inicial o de apriete (segura), Fimin, que debe 
aplicarse al perno con el fin de evitar separación de partes cuando se aplica la fuerza 
externa Fe.  En los tornillos de unión es usual que las precargas sean bastantes grandes (como se 
verá más adelante), y normalmente la fuerza de apriete que se logra es mucho mayor que el valor 
mínimo dado por la ecuación 8.13. 
Fuerza total en el perno 
Para hallar la fuerza total sobre el perno procedemos como sigue.  De la figura 8.16 se obtiene 
que: ,δΔ=Δ bb kF (8.14) 
,δΔ=Δ cc kF  (8.15) 
bibt FFF Δ+= (8.16) 
y 
.cbe FFF Δ+Δ=  (8.17) 
Reemplazando las ecuaciones 8.14 y 8.15 en la 8.17 y factorizando: 
,)( δΔ+= bce kkF  (8.18) 
de donde 
)( bc
e
kk
F
+
=Δδ (8.19) 
Reemplazando la ecuación 8.19 en la 8.14 se obtiene: 
.
)( bc
e
bb kk
F
kF
+
=Δ  (8.20) 
Finalmente, reemplazando ésta en la ecuación 8.16: 
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b
eibt kk
k
FFF
+
+=  (8.21) 
Esta es la fuerza máxima o total sobre el perno después de apretar y aplicar la fuerza 
externa. 
Cálculo de la constante elástica de la junta, kc 
Según la ecuación 8.8, la constante elástica de la junta se calcularía como: 
,
L
EA
k ccc =  (8.22) 
donde Ac, Ec y L son el área, el módulo de elasticidad y la longitud de las partes a unir, 
respectivamente.   
Sin embargo, algunas veces esta ecuación no es suficiente o adecuada por sí sola, siendo 
necesario utilizar otras ecuaciones.  Cuando entre las partes a unir hay por lo menos dos 
materiales con módulos de elasticidad diferentes, debe calcularse un kc equivalente. 
En la figura 8.17 se muestra una junta compuesta por n partes a unir.  Tenemos que (ecuación 
8.8): 
,/     ó     cccccc kFkF == δδ  (8.23) 
donde δc es la deformación total de las partes a unir: 
(8.24) 
siendo δc-i la deformación de la parte número i, que puede expresarse como: 
(8.25) 
donde kc-i es la constante elástica de la parte número i. 
Figura 8.17  Partes a unir de diferentes materiales 
,...21 ncccc −−− +++= δδδδ  
,
ic
c
ic k
F
−
− =δ  
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Reemplazando las ecuaciones 8.23 y 8.25 en la 8.24 y simplificando se obtiene: 
,
1
...
111
21 ncccc kkkk −−−
+++= (8.26) 
donde 
,
ic
icc
ic L
EA
k
−
−
− =  (8.27) 
siendo Ec-i y Lc-i el módulo de elasticidad y la longitud, respectivamente, de la parte número i 
(figura 8.17).  La ecuación 8.26 equivale a la ecuación para el cálculo de la constante elástica de 
un conjunto de resortes en serie; efectivamente, las partes de la junta actúan en serie. 
La ecuación 8.27 es adecuada cuando el área de las partes a unir es lo suficientemente pequeña, 
como para que la compresión sobre ellas sea relativamente uniforme, tal como se muestra en la 
figura 8.18.a.  Cuando el área de las partes a unir es muy grande, la compresión sobre ellas actúa 
sólo en cierta zona cercana al tornillo.  La figura 8.18.b muestra unas partes a unir de área 
relativamente grande (área real), comparada con el área de agarre del perno.  Debido a esto, la 
distribución de esfuerzos es en forma de barril, teniéndose un área equivalente, menor que el área 
real, que soporta la compresión.  En estos casos debe utilizarse una ecuación diferente para kc-i, 
que tenga en cuenta esta área efectiva a compresión. 
Figura 8.18  Características de las partes a unir 
(b) La distribución de esfuerzos no es
uniforme, sino en forma de barril.  La
deformación se muestra exagerada
(a) El esfuerzo se distribuye
uniformemente en las partes a unir
Área equivalente 
Área real 
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(a) Empaquetadura sin confinar (b) Empaquetadura (anillo en O) confinada
Figura 8.19  Empaquetaduras confinada y sin confinar 
Wileman et al.[3, citado en  1] propone la siguiente ecuación para calcular directamente la constante 
elástica de las partes a unir sin considerar la empaquetadura:
,)/( mLdbccm aedEk =  (8.28) 
donde kcm es la constante elástica del conjunto de elementos a unir sin considerar la 
empaquetadura, a y b son coeficientes empíricos, que se obtienen de la tabla 8.5 para diversos 
materiales, y Lm es la longitud de las partes a unir sin considerar (o restándole) el espesor de la 
empaquetadura, si la hay. 
Tabla 8.5  Parámetros para el cálculo de la constante elástica de las partes a unir.  Modificada de 
[3] 
Material E (GPa) ν  a b 
Acero 207 0.29 0.7872 0.6287 
Aluminio 72 0.33 0.7967 0.6382 
Cobre 121 0.33 0.7957 0.6355 
Hierro fundido gris ~100                                                     0.21 0.7787 0.6162 
La constante elástica de la empaquetadura, sin confinar, está dada por: 
,
emp
empemp
emp L
EA
k =  (8.29) 
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Para determinar ecuaciones para la constante elástica de las partes a unir, se han realizado varios 
estudios con el método de elementos finitos[3,4, citados en 1].  Las ecuaciones dependen de si en la 
unión existe empaquetadura o no, de si ésta es confinada o sin confinar (ver figura 8.19). 
Anillo en O (O ring) Empaquetadura 
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donde Aemp es el área real de la empaquetadura (recuerde que esta área es por perno), Eemp es el 
módulo de elasticidad de la empaquetadura y Lemp es su espesor. 
La constante elástica de las partes a unir se calcula reemplazando las ecuaciones 8.28 y 8.29 en 
la 8.26; si las partes metálicas son de diferentes materiales, pero con espesores iguales, puede 
calcularse una constante elástica para cada material (con la ecuación 8.28) y reemplazar los 
valores en la ecuación 8.26. 
Para el caso de empaques confinados, como el de la figura 8.19.b que tiene un anillo (O ring) 
dentro de una ranura circular, no se tiene en cuenta el empaque para determinar la constante 
elástica de las partes a unir, ya que el empaque no separa las partes a unir (como sí lo hace el 
empaque sin confinar).  Es decir, la constante elástica se calcula sólo con los otros materiales. 
En resumen, la constante elástica de las partes a unir se calcula con las ecuaciones siguientes, 
donde  kemp se calcularía si el empaque no es confinado: 
Si Ac es pequeña: 
,
1
...
111
21 ncccc kkkk −−−
+++= donde     .
ic
icc
ic L
EA
k
−
−
− =  (8.30 y 8.31) 
Si Ac es grande: 
,
11
...
111
21 empncmcmcmc kkkkk
++++=
−−−
(8.32) 
donde 
)/( imLdb
icicm aedEk
−
−− = y     .
emp
empemp
emp L
EA
k =  (8.33) 
Cuando exista duda entre cuál de los dos procedimientos debe seguirse (calcular kc con las 
ecuaciones 8.30 y 8.31 o con las ecuaciones 8.32 y 8.33); es decir, cuando no se sabe si el 
área de las partes a unir es suficientemente pequeña o es muy grande, se hacen los dos 
cálculos y se escoge el menor valor de kc, que es el que garantiza que se esté tomando el 
área efectiva de compresión. 
Cálculo de la constante elástica del perno, kb 
Para el cálculo de kb, es necesario saber si el tornillo es roscado total o parcialmente a lo largo de 
la longitud de la junta L.  La figura 8.20 muestra tres casos: (a) el perno es totalmente roscado, 
(b) la parte entre arandelas del perno no es roscada y (c) la parte entre arandelas del perno es
parcialmente roscada.
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Figura 8.20 Juntas con pernos roscados total o parcialmente 
Para los casos (a) y (b), la constante elástica del perno se calcula como:  
,
L
EA
k bbb =  (8.34) 
donde Ab, Eb y L son el área, el módulo de elasticidad y la longitud del perno entre arandelas, 
respectivamente.  El área Ab es el área de la sección transversal de la parte del perno que queda 
entre arandelas, ya que como se dijo, ésta es la parte que está actuando como resorte.  Si el perno 
es totalmente roscado Ab = At (figura 8.20.a); si el perno no lleva rosca en la parte entre 
arandelas, Ab es el área de la sección transversal del perno en dicha parte (figura 8.20.b). 
Para el caso (c): 
21
111
bbb kkk
+= ,     donde     ,
1
1
1
b
bb
b L
EA
k =      
2
2
b
bt
b L
EA
k =      y     LLL bb =+ 21 . (8.35) 
8.2.4 Diseño de pernos 
En la sección anterior se estudió el comportamiento elástico de las juntas con tornillos.  Se 
obtuvo una ecuación para la mínima fuerza de apriete requerida para evitar la separación de la 
junta.  Se determinó, además, una ecuación para calcular la fuerza máxima sobre el perno.  Con 
base en estas ecuaciones, y otras de esta sección, se efectúa el cálculo de esfuerzos y el diseño de 
pernos. 
Los pernos pueden fallar en su parte central o “núcleo” debido a las cargas combinadas variables 
que pueden ocurrir en éste.  Además, es posible que los filetes del tornillo o de la tuerca se 
“barran”, debido al esfuerzo cortante que se genera en los filetes, cuando se somete el perno a 
tracción.  Estos dos tipos de falla se estudian en esta sección.  La sección 8.2.4.1 estudia el 
diseño con base en la falla por cortante de los filetes, y las secciones 8.2.4.2 a 8.2.4.5 estudian el 
diseño con base en la resistencia del núcleo. 
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(a) Perno totalmente roscado (b) Perno sin rosca entre arandelas (c) Perno parcialmente roscado
363 
8.2.4.1 Esfuerzo cortante en los filetes de una rosca 
Las partes roscadas del perno y de la tuerca de una conexión están sometidas a cortante, ya que 
los filetes se encargan de transmitir la fuerza de tracción del perno.  La falla ocurre dependiendo 
de las resistencias relativas del perno y de la tuerca.  El caso más común es aquel en el que la 
tuerca es más débil que el tornillo; en estas condiciones los filetes de la tuerca podrían fallar a 
cortante, por la raíces, tal como se aprecia en la figura 8.21.  Cuando el perno es más débil que la 
tuerca, los filetes del primero podrían fallar por sus raíces.  Finalmente, cuando el perno y la 
tuerca tienen igual resistencia, el conjunto podría barrerse por el diámetro de paso[1]. 
Figura 8.21  Cortante en los filetes de una rosca.  Si la 
tuerca es menos resistente que el perno, los filetes de ésta 
tienden a barrerse  
Un problema que se tiene en las conexiones es que la falta de exactitud de los filetes hace que la 
carga no se distribuya uniformemente en todos los pares de filetes, sino que la carga podría ser 
tomada por algunos pares de filetes (ver figura 8.21).  Cuando el tornillo y la tuerca son muy 
duros, la carga se tiende a distribuir en unos pocos filetes, mientras que cuando la tuerca (o el 
tornillo) es muy dúctil, la carga tiende a distribuirse de manera más uniforme, ya que hay mayor 
posibilidad de fluencia del material. 
Si en un material dúctil el esfuerzo cortante es lo suficientemente grande como para producir el 
barrido de los filetes, todos éstos habrán fluido plásticamente antes de la rotura, compensando las 
inexactitudes existentes, de tal manera que la carga tiende a distribuirse uniformemente en todos 
los filetes.  Con los materiales frágiles sucede algo diferente.  Debido a las inexactitudes de los 
filetes, la carga se distribuye en algunos pares de filetes, y si la carga es lo suficientemente 
grande como para producir la falla, éstos fallarán (sin deformación plástica apreciable) dejando 
toda la carga a los pares de filetes siguientes, produciéndose el mismo fenómeno hasta la rotura 
de todos los filetes. 
Teniendo en cuenta esto, estudiemos la expresión para el esfuerzo.  El esfuerzo máximo por 
cortante puede calcularse como el esfuerzo promedio, que es igual a la fuerza total que se 
transmite del perno a la tuerca, es decir Fbt, dividida por el área total de la raíz del filete, Aba: 
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.
ba
bt
sba A
F
S =  (8.36) 
El área Aba del perno y el de la tuerca son diferentes.  La figura 8.22 muestra el área de la raíz de 
un filete del perno, la cual es aproximadamente igual al perímetro de un círculo de diámetro dr, 
es decir π dr, multiplicado por el ancho del filete en la raíz, Wi p, el cual se ha expresado en 
función del paso de la rosca, donde Wi es una constante que depende del tipo de rosca. 
Figura 8.22  Área de la raíz de un filete de un tornillo sometida a cortante 
El área total a cortante es igual al área de la raíz de un filete, π drWi p, multiplicada por el número 
de filetes en contacto.  Como se dijo, el esfuerzo no se distribuye uniformemente en todos los 
filetes debido a los errores de manufactura.  Norton[1] recomienda que el número de filetes que 
toman la carga, nf, se tome: 
ff Nn ≤≤1 , (8.37) 
donde Nf es el número de filetes del perno en contacto con la tuerca, dado por: 
,
p
L
N Tf = (8.38)
donde LT  es la longitud de la tuerca (figura 8.21). 
Se recomienda tomar valores de nf más cercanos a 1 que a Nf
[1]; se deben tomar valores más 
cercanos a 1 en la medida en que se prevean mayores imperfecciones en la elaboración del 
tornillo y la tuerca, y cuando se esté trabajando con materiales frágiles.   
En conclusión para el perno: 
.1     donde     ,)( 
p
L
nnpWdA Tffirba ≤≤= π  (8.39) 
dr /2 Wi p
   Aba = (Wi p)π dr     (tornillo) 
Diseño de Elementos de Máquinas
365 
El área a cortante de la tuerca es diferente a la del tornillo, ya que el ancho del filete en la raíz es 
diferente y el diámetro de la zona a cortante de la tuerca es mayor (igual a d); para la tuerca 
tenemos: 
,1     donde     ,)( 
p
L
nnpWdA Tffoba ≤≤= π  (8.40) 
donde Wo p es el ancho del filete en la raíz de la tuerca y Wo es una constante que depende del 
tipo de rosca.  Los valores de Wi y Wo están consignados en la tabla 8.6. 
Tabla 8.6  Coeficientes Wi y Wo para roscas estándar 
Tipo de filete Wi Wo 
UNS/ISO 0.80 0.88 
Cuadrada 0.50 0.50 
Acme 0.77 0.63 
Diente de sierra 0.90 0.83 
Puede asumirse que el estado de esfuerzo por cortante en los filetes es simple; entonces, debe 
verificarse que el esfuerzo cortante en la tuerca y aquel en el perno no sobrepasen un valor 
permisible o de diseño: 
.
ba
ys
sba N
S
S ≤  (8.41) 
Longitud de tuerca o de perforación roscada 
La longitud de la tuerca, LT, debe ser tal que el área sometida a cortante sea lo suficientemente 
grande como para dar cumplimiento a la ecuación 8.41.  Además, si la tuerca es lo 
suficientemente larga, el perno fallará primero a tracción en el núcleo antes que por barrido de 
los filetes.  De acuerdo con Norton[1], para roscas UNS o ISO, con d ≤ 1 in, en las que el perno y 
la tuerca son del mismo material, La condición LT ≥ 0.5d garantizará que la resistencia al 
barrido sea mayor que la resistencia a tracción.   
Para el caso de perforaciones roscadas, se recomienda que la longitud roscada sea mayor o 
igual al diámetro d, si los materiales son iguales.  Para un tornillo de acero y un agujero roscado 
en hierro fundido, latón o bronce, la longitud roscada mínima será de 1.5d.  Para un tornillo de 
acero y un agujero roscado en aluminio, la longitud roscada mínima será de 2d. 
8.2.4.2 Cargas en los pernos 
Un perno puede soportar diferentes tipos de carga (axial, flexión, torsión y cizalladura), aunque 
lo más común es que soporte sólo tracción.  En el ejemplo de la figura 8.23, los pernos se usan 
para fijar una chumacera al pedestal, y éste a una pared metálica.  Debido al apriete de los 
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Figura 8.23  Pernos en un sistema chumacera-pedestal 
El apriete de los pernos produce fuerzas normales de compresión en las superficies de las partes 
a unir.  Dichas fuerzas normales tienen la capacidad de generar fuerzas de fricción para 
equilibrar algunas de las fuerzas externas.  Sin embargo, dependiendo de la magnitud de las 
fuerzas paralelas a las superficies en contacto de las partes a unir y de las holguras en el montaje 
de los pernos, éstos podrían estar sometidos a cortante directo.  Para que los pernos no queden 
sometidos a cortante directo, pueden usarse clavijas (pasadores)[1].  Éstos se encargarían de 
posicionar las partes a unir y de soportar las fuerzas cortantes, mientras que los pernos estarían 
sometidos sólo a tracción. 
Por otro lado, las cargas pueden ser de diferente carácter (estática, dinámica: variable o de 
impacto).  Entonces, en el caso más general, un perno soporta cargas combinadas variables. 
Cuando se conoce la fuerza de apriete sobre el perno, que debe ser mayor o igual al valor 
obtenido con la ecuación 8.13, puede calcularse la fuerza total sobre el perno Fbt; con esta última 
y las demás cargas que actúan sobre el perno (cortante, flexión y torsión), puede aplicarse una 
ecuación adecuada para su diseño, de acuerdo con las teorías y ecuaciones dadas en los primeros 
capítulos del libro.  Sin embargo, en ciertas ocasiones la fuerza de apriete sobre el perno es poco 
predecible, ya que una persona al apretar un tornillo con una llave convencional, podrá darle un 
apriete grande o pequeño, dependiendo de su fuerza y criterio.  Si no se conoce la fuerza inicial, 
no podrá calcularse la fuerza total y el diseño deberá ser empírico. 
Existen, entonces, dos formas de calcular pernos[2]: 
(a) Diseño de pernos con tracción inicial conocida
(b) Diseño de pernos con tracción inicial desconocida
En ciertas aplicaciones es necesario controlar el apriete de los tornillos.  En culatas de motores 
de combustión interna y en máquinas de alta velocidad como turbinas y centrífugas, las 
Rv +Wc
Rh 
Wp 
Chumacera 
Pedestal 
Pared 
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pernos, éstos están sometidos a tracción.  La forma de aplicación de las cargas y la inexactitud de 
las piezas (por ejemplo, si las arandelas no quedan paralelas) podrían generar flexión, aunque 
ésta tiende a ser muy pequeña en la mayoría de los casos.  De manera similar, la carga de torsión 
generada durante el apriete tiende a desaparecer durante el trabajo y, generalmente, no se tiene 
en cuenta. 
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deformaciones producidas durante el apriete de los tornillos deben controlarse con el fin de 
evitar excentricidades o pandeos, los cuales perjudicarían el buen funcionamiento de las 
máquinas.  Con el fin de lograr cierta fuerza de apriete, o al menos lograr cierta uniformidad en 
el apriete de los pernos de un sistema, se puede usar un torquímetro, el cual es una llave 
especial que controla el par de apriete y, por consiguiente, la fuerza de apriete aplicada a los 
pernos.  Los torquímetros no se usan en todas las aplicaciones; en muchos casos, los pernos se 
aprietan con una llave convencional (que no controla el par de torsión), cuyo par, al ser 
controlado por el operario, es desconocido y puede estar en un rango amplio.  Esto conlleva  a 
que la tracción inicial sea desconocida.  Estudiaremos primero el caso de tracción inicial 
conocida. 
8.2.4.3  Tracción inicial conocida 
Par de apriete 
Con el fin de lograr que el perno adquiera determinada fuerza inicial, debe calcularse un par de 
apriete.  Se propone usar la siguiente ecuación[1,2,5,6] para calcular el par de apriete, Ti, necesario 
para producir una fuerza inicial Fi: 
(8.42.a) 
donde Fi es la fuerza inicial, d es el diámetro nominal (mayor) del perno y Ki es el coeficiente de 
par de torsión. 
El coeficiente de par de torsión depende del coeficiente de fricción entre la tuerca y el tornillo; 
por lo tanto, depende de si el tornillo está lubricado o no.  Es conveniente que el tornillo esté 
lubricado en el momento del apriete, con el fin de reducir el par de torsión requerido, así como el 
esfuerzo cortante que se genera por la torsión.  Existen varias recomendaciones para el valor de 
Ki.  De acuerdo con datos suministrados en la literatura, para pernos lubricados, Ki podría 
tomarse igual a 0.15[2], 0.21[1] o 0.18 a 0.208[5].  Para pernos no lubricados Ki podría tomarse 
igual a 0.15[6] o 0.208 a 0.3[5]46; esto da una idea de la dispersión de los datos experimentales.  
Podría tomarse: 
.lubricados no pernos para ,21.0
lubricados pernos para ,18.0
≈
≈
i
i
K
K
(8.42.b) 
El par de apriete produce un esfuerzo cortante equivalente al calculado con 0.4T que 
generalmente se ignora ya que probablemente desaparece en el trabajo[2]. 
Si el estudiante está interesado en la deducción de la ecuación 8.42.a, puede consultar las 
referencias [1] y [5]. 
46 Los valores de 0.18 para pernos lubricados y 0.30 para no lubricados son recomendados por la distribución de Bowman[5]; 
Distribución de Bowman-Grupo Barnes, Fasteners Facts, Cleveland, 1985, pág. 90. 
,iii dFKT =  
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spermanente conexiones para     ,90.0
lesreutilizab conexiones para     ,75.0
pi
pi
SS
SS
=
=
(8.43) 
y Norton[1] que: 
estáticasson  perno el sobre cargas las cuando     ,90.0
dinámicasson  perno el sobre cargas las cuando     ,75.0
pi
pi
SS
SS
=
≥
(8.44) 
donde Sp es la resistencia límite del perno (dada en las tablas 8.3 y 8.4) y Si es el esfuerzo inicial, 
es decir, el esfuerzo normal en el perno al terminar el apriete, el cual está dado por: 
.
t
i
i A
F
S =  (8.45) 
Resistencia del perno 
Si el perno está sometido a tracción estática solamente (con una fuerza máxima Fbt), debe 
verificarse que el factor de seguridad sea lo suficientemente grande (mayor al permisible).  El 
factor de seguridad para pernos de unión debe calcularse de la manera siguiente (y no como la 
simple relación de esfuerzos, ya que el esfuerzo en el perno no es proporcional a la carga externa 
aplicada): 
,
e
ep
F F
F
N =  (8.46) 
donde Fep es la fuerza externa que produce la falla, es decir, la fuerza externa que hace que Sbt = 
Sp. 
Podemos plantear la ecuación 8.21 como: 
,
)( bc
b
eitbt kk
k
FFAS
+
+=  (8.47) 
y 
,
)( bc
b
epitp kk
k
FFAS
+
+=  (8.48) 
de donde 
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Esfuerzo de apriete 
Es práctica común que los pernos tengan una gran precarga.  El esfuerzo de tracción que se 
obtiene en el apriete es muy cercano a la resistencia límite del material, Sp.  Una de las razones 
de esto es que al efectuar una gran precarga del perno, la fuerza externa no logra aumentar 
mucho el esfuerzo en éste; esto implica que, si el esfuerzo es variable, la fluctuación de éste es 
pequeña; además, si el perno no falla durante el apriete es poco probable que falle en servicio.  
Budynas y Nisbett[5] recomiendan que: 
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Reemplazando la ecuación 8.49 en la 8.46 se obtiene: 
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−= (8.50) 
Este es el factor de seguridad del perno si está sometido sólo a tracción estática. 
Cuando el perno soporta una combinación de cortante estático (producido por cortante directo o 
torsión) y tracción estática puede aplicarse la siguiente ecuación: 
,
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sF NN
N  (8.51) 
donde NF es el factor de seguridad calculado considerando sólo el efecto de tracción y Ns es el 
factor de seguridad calculado considerando sólo el esfuerzo cortante (la ecuación para calcular 
Ns se dará más adelante).  Se deja al estudiante la deducción de esta ecuación, a partir de las 
ecuaciones 4.43 o 4.23 y la 3.12 de los capítulos 4 y 3. 
El caso en el cual ocurre flexión en el perno es poco usual y no se considera aquí.  Cuando las 
cargas son variables debe aplicarse la teoría de fatiga (ver sección 8.2.4.5). 
Un procedimiento de diseño para tracción inicial conocida 
Con las cargas sobre el sistema se calcula la fuerza externa por perno, Fe, y las demás cargas, V, 
T y M.  Luego se calcula la fuerza inicial a partir de: 
spermanente conexiones para     ,90.0
lesreutilizab conexiones para     ,75.0
pi
pi
SS
SS
=
=
(8.43R) 
o 
estáticasson  perno el sobre cargas las cuando     ,90.0
dinámicasson  perno el sobre cargas las cuando     ,75.0
pi
pi
SS
SS
=
≥
(8.44R) 
y 
tii ASF = (8.52)
Luego se hacen las siguientes verificaciones. 
(a) Se verifica que no ocurra separación de partes cuando se aplique la fuerza externa:
⎟⎟
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FNF . (8.53) 
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(b) Deben cumplirse otras condiciones del problema; por ejemplo, en sistemas de fluido, los
empaques deben ser apretados con la suficiente presión (la cual puede ser dada por el
fabricante de éstos), tal que el fluido no se escape.
(c) La resistencia del perno debe ser adecuada.  El factor de seguridad debe ser mayor o igual al
admisible; debe usarse la ecuación adecuada de acuerdo con los tipos de solicitación
(tracción, cortante directo, flexión o torsión) y el carácter de las cargas (constantes,
variables, dinámicas, estáticas).  Para una combinación de cargas estáticas de tracción y
cortante:
,
11
2/1
22
−
⎥
⎥
⎦
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⎢
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⎣
⎡
+=
sF NN
N  (8.51R) 
donde 
eb
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itpF Fk
kk
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−=      y     ,
s
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s S
S
N =  (8.50R y 8.54) 
donde Ss se calcula con las ecuaciones adecuadas según las cargas a soportar (torsión, 
cortante directo o ambas); se puede asumir que el tornillo es un cilindro de diámetro igual al 
diámetro menor de la rosca, dr: 
,
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+=  (8.55) 
donde T y V son el par de torsión y la fuerza cortante, respectivamente, que soporta el perno 
a analizar. 
(d) Finalmente, debe verificarse la resistencia al barrido de los filetes de la tuerca y del tornillo
usando las ecuaciones 8.41, 8.36, 8.39, 8.40 y 8.21.
8.2.4.4 Tracción inicial desconocida 
La fuerza de apriete será desconocida, si durante el apriete el par no se controla.  El problema de 
tracción inicial desconocida es bastante común, y su solución es rápida.  Como la tracción inicial 
es desconocida, no se puede calcular la fuerza total en el perno y, por lo tanto, el diseño 
consistirá en escoger “empíricamente” un diámetro adecuado.  Faires[2] propone la siguiente 
ecuación empírica: 
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Diseño de Elementos de Máquinas
371 
En la ecuación se tiene una constante dimensional, 1 in–1, con el fin de hacer la ecuación 
dimensionalmente correcta.  Si se quiere trabajar con otras unidades, basta convertir esta 
constante; por ejemplo, 1 in–1 puede reemplazarse por 1/(2.54 cm) ó 1/(0.0254 m), etcétera. 
Para tamaños mayores a ¾ in, se propone que[7, citado en 2]: 
in. 4/3 para     ,
4.0
≥= d
S
F
A
y
e
t  (8.57) 
En el caso común en el cual un perno con tracción inicial desconocida soporte cargas diferentes a 
la de tracción, debería verificarse que el factor de seguridad sea lo suficientemente grande para 
estas cargas. 
Finalmente, como el diseño de pernos es un proceso iterativo, las ecuaciones 8.56 y 8.57 
pueden utilizarse también para calcular un diámetro de prueba en el caso de tracción 
inicial conocida. 
8.2.4.5 Pernos sometidos a cargas variables 
Se ha hecho una breve introducción al diseño de pernos sometidos a cargas estáticas.  Cuando las 
cargas son combinadas variables, deben aplicarse ecuaciones de diseño por fatiga para cargas 
combinadas.  Aunque los conceptos estudiados en los capítulos anteriores pueden ser aplicados 
al diseño de pernos, deben tenerse en cuenta ciertos aspectos importantes.  Podemos mencionar 
los siguientes: 
§ Una fuerza externa variable, Fe, producirá en el perno una variación de la fuerza de tracción,
Fbt.  Debido a la precarga, la variación de esta fuerza es más pequeña que la variación de Fe;
es decir, la tracción inicial en los pernos atenúa el efecto de las oscilaciones de la fuerza
externa.  Ésta es una de las razones por las cuales se suele introducir en el perno una gran
precarga.
§ Como la parte roscada de un perno no es de sección uniforme, se crea una concentración de
esfuerzos que debe tenerse en cuenta cuando las cargas son variables (o si el material del
perno es frágil, aún con carga estática), usando la tabla 5.4 (capítulo 5) que da los valores de
Kf para roscas de tornillo.
§ En el capítulo 5 se dijo que el factor de seguridad calculado con las ecuaciones de diseño por
fatiga es correcto si el esfuerzo medio y el alternativo son siempre proporcionales; es decir, la
relación entre el esfuerzo medio y el alternativo permanece constante si ocurriera una
sobrecarga no contemplada en el diseño.  Esto no sucede en los pernos, debido a la fuerza
inicial.  Al ocurrir una sobrecarga, el esfuerzo medio y el alternativo no mantendrán su
proporción.  Por lo tanto, las ecuaciones del capítulo 5 para determinar el factor de
seguridad (por ejemplo, la ecuación 5.63) no son válidas en este caso.
En este libro no se profundiza en el tema de pernos sometidos a cargas variables; por lo cual se 
aconseja al estudiante que quiera hacerlo, consultar la referencia [1] o [5].  Presentamos aquí las 
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donde la fuerza Fbt se calcula con la ecuación 8.21, reemplazando a Fe por Femax. 
El factor de seguridad para la carga de tracción, usando el criterio de Goodman modificada, está 
dado por[1]: 
.
/)//(
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taffutifmtmfmn
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AFKSAFKAFKS
AFKSS
N
+−
−
=  (8.59) 
El estudiante interesado en conocer más acerca de esta ecuación y de su deducción puede 
consultar a Norton[1]. 
Al usar el criterio Goodman modificada para la falla por fatiga, es necesario también verificar el 
factor de seguridad por fluencia, el cual está dado por[1]: 
.
/ tbt
y
fluencia AF
S
N =  (8.60) 
El factor de seguridad para la separación de partes se calcula despejando Nsep de la ecuación 
8.53[1]: 
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R) 
Además, podría verificarse el factor de seguridad para el barrido de los filetes por fatiga.  Se 
podría usar la siguiente ecuación, propuesta en este texto, aunque no está validada 
experimentalmente: 
baaffusbaifmbamfmn
baifmusn
ba AFKSAFKAFKS
AFKSS
N
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=      y     .
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ys
fluenciaba AF
S
N =−  (8.61)
8.2.5 Resumen sobre tornillos de unión (sección 8.2) 
Los tornillos o pernos de unión son elementos importantes en máquinas y estructuras.  A pesar 
de ser elementos de un costo relativamente bajo en una máquina o estructura, su adecuada 
selección e instalación son importantes para el buen desempeño de ésta.  Entre las ventajas de 
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ecuaciones que se pueden aplicar para el cálculo del factor de seguridad de pernos dúctiles 
sometidos a una carga de tracción variable producto de una fuerza externa que varía entre 
cero y un valor máximo. 
Cuando Fe varía entre Femin = 0 y Femax, las componentes media y alternativa de la fuerza en el 
perno están dadas por: 
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usar tornillos están su capacidad para ser montados y desmontados repetidamente, su gran 
diversidad en cuanto a formas y resistencias y su gran comercialización.  Una desventaja de los 
tornillos podría ser la mayor dificultad de ensamble automático, por esto, en algunas aplicaciones 
que involucran ensamble robotizado, son reemplazados por otros métodos. 
Actualmente hay dos tipos de roscas para tornillos de unión, la serie de roscas unificada 
(Unified National Standard, UNS) y la serie de roscas métricas, la cual ha sido definida por la 
ISO.  Existen roscas bastas, finas y extrafinas; cada una de las cuales tiene sus aplicaciones 
particulares. 
La sección 8.2.3 presentó el análisis elástico de pernos para juntas.  Se observó que las fuerzas 
en una junta dependen de la fuerza externa aplicada al sistema, del par de apriete, del número de 
pernos y de la rigidez de las partes de la junta.  Se presentaron expresiones para determinar la 
fuerza de apriete mínima para evitar separación de la junta, la fuerza máxima en el perno y las 
constantes elásticas de las partes a unir. 
En la sección 8.2.4 se estudiaron las ecuaciones de diseño de pernos, para los casos de tracción 
inicial conocida, es decir, cuando el par de apriete se controla durante el montaje de la junta, y de 
tracción inicial desconocida, es decir, cuando no se controla el par de apriete.  Se presentaron las 
ecuaciones para verificar la posible falla por cortante o barrido de los filetes de la rosca y para 
definir una longitud de tuerca apropiada.  Con respecto al problema de tracción inicial conocida, 
se estudiaron las expresiones para el par de apriete, el esfuerzo de apriete y el factor de seguridad 
del núcleo del tornillo.  Se presentó, además, un procedimiento de diseño para tracción inicial 
conocida.  Para el problema de tracción inicial desconocida, se presentaron dos ecuaciones para 
determinar el área de esfuerzo a tracción del perno. 
Los pernos también pueden estar sujetos a fatiga, la cual se puede agravar ya que la rosca 
constituye un concentrador de esfuerzos.  Se presentó la ecuación para el cálculo por fatiga de un 
perno, cuando éste está sometido a una fuerza externa repetida en una dirección (para otros 
casos, puede consultarse la literatura[1,5]).  Además, se propuso una ecuación de diseño por fatiga 
para el barrido de los filetes. 
Por otro lado, en ocasiones los pernos trabajan en grupos soportando no sólo la carga de tracción, 
producto del apriete, de una fuerza externa o de ambas, sino también cargas cortantes (y a veces 
momentos flectores).  En estos casos es necesario calcular las fuerzas en los diferentes pernos y 
verificar la falla del perno más crítico en sus diferentes solicitaciones (tracción, cortante directo y 
flexión).  También es necesario verificar, entre otros, la posible falla por aplastamiento (debido 
al esfuerzo de apoyo), por desgarro (ver sección 2.6 del capítulo 2) y la falla por tracción de los 
miembros que se conectan.  Este tema está fuera del foco de este libro; el estudiante puede 
consultar diferentes referencias que tratan este tema, en particular, se recomienda consultar a 
Budynas y Nisbett[5].  
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ALGUNAS RELACIONES GEOMÉTRICAS DE LOS PERNOS 
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ANÁLISIS ELÁSTICO DE TORNILLOS DE UNIÓN 
Fuerzas 
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Constantes elásticas 
Constante elástica de las partes a unir: kc es el mínimo entre los valores calculados con las 
ecuaciones (a) y (b) 
(a) donde   ,1...111
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Nota: la ecuación para kcm-i es recomendada para las partes diferentes de la empaquetadura, que 
sean del mismo material o que posean el mismo espesor.  La ecuación para kemp se usa si hay una 
empaquetadura sin confinar. 
Constante elástica del perno: en general: 
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DISEÑO DE TORNILLOS DE UNIÓN 
Esfuerzo cortante en los filetes de la rosca 
,
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S ≤=   donde  ,)( firba npWdA π=  para el perno,  y ,)( foba npWdA π=   para la tuerca,
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Tracción inicial desconocida 
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Tracción inicial conocida 
estáticas cargas o spermanente conexiones para     ,90.0
dinámicas cargas o lesreutilizab conexiones para     ,75.0
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Par de apriete: ,iii dFKT =   donde  Ki ≈ 0.18, para pernos lubricados,  y  Ki ≈ 0.21, para pernos no 
lubricados 
Tracción y esfuerzo cortante – cargas estáticas (perno dúctil): 
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Esfuerzo de tracción variable (perno dúctil): 
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EJEMPLO 8.1 
Determinar un diámetro adecuado para los pernos UNF de la junta mostrada, la cual está 
sometida a cargas estáticas y debe ser montada y desmontada con cierta frecuencia.  
Calcular también el par de torsión de apriete.  Debido a las características del diseño, asuma 
un factor de seguridad de 3.  Suponga que las cargas se distribuyen por igual en cada perno. 
Figura 8.24  Junta estructural atornillada 
1.5 in 
4 in 
14 kN
14 kN
8 kN 
8 kN 
Acero estructural SAE 1020 
laminado en caliente 
FeT = 15 kN 
FeT = 15 kN 
½ in
½ in
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Solución: 
La junta está sometida a varias fuerzas.  La fuerza FeT = 15 kN trata de separar las partes, 
por tanto, ésta es la fuerza externa total.  Las otras fuerzas (de 8 kN y 14 kN) actúan 
paralelamente a la sección transversal de los pernos produciendo cortante en éstos.  
Entonces, los pernos están sometidos a una combinación de tracción y cortante directo.  
Primero, se resolverá el problema teniendo en cuenta la fuerza externa total y después se 
calculará el factor de seguridad para los esfuerzos combinados. 
Para estimar el diámetro de los pernos, podemos utilizar la ecuación 8.56 (o la 8.57).  Con 
el diámetro seleccionado se hacen los cálculos y las verificaciones necesarias, y si después 
de esto se encuentra que el perno está sobredimensionado o no cumple los requisitos, se 
determina un nuevo diámetro (o se selecciona un nuevo material del perno) y se hacen 
nuevamente los cálculos. 
Determinación de un diámetro de prueba: 
Aplicamos una de las ecuaciones para tracción inicial desconocida.  Escogemos, por 
ejemplo, la ecuación 8.56: 
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R) 
La fuerza externa, Fe, es igual a la relación entre la fuerza externa total y el número de 
pernos (ecuación 8.3): 
lbf. 1686lbf
9.8066
2.2046
 7500kN 5.7
2
kN 15
=====
b
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F  
Seleccionamos un perno de alta resistencia SAE grado 8.  En la tabla 8.3 encontramos las 
propiedades para pernos con tamaños desde 1/4 in hasta 1 ½ in: 
Sp = 120 ksi,  Sy = 130 ksi  y  Su = 150 ksi. 
Entonces, aplicando la ecuación 8.56: 
.in 1823.0
lbf/in 130000in 1
lbf 16866 2
3/2
21
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A  
De la tabla 8.1 seleccionamos un perno unificado de rosca fina de diámetro d = 9/16 in, ya 
que el área de esfuerzo de éste es la más cercana, por encima, al área requerida.  Los datos 
de interés son: 
d = 9/16 in,  dr  = 0.4903 in,  At = 0.2030 in
2  y  AT = 13/16 in para la cabeza del perno. 
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El diámetro escogido pertenece al rango dado para las propiedades tomadas de la tabla 8.3; 
además, el diámetro es menor de ¾ in, valor máximo para el cual se recomienda la ecuación 
8.56. 
Note que el tamaño de perno escogido encaja adecuadamente en los espacios disponibles, 
que se muestran en la figura 8.24. 
Fuerza de apriete: 
Teniendo en cuenta que las cargas sobre la junta son estáticas y que la conexión es 
reutilizable, escogemos el menor valor de esfuerzo de apriete, dado por las ecuaciones 8.43 
y 8.44: 
Si = 0.75S p = 0.75×120 ksi = 90 ksi. 
La fuerza de apriete está dada por la ecuación 8.52: 
Fi = Si At = 90000 psi×0.2030 in
2 =18270 lbf.
Verificación de que no haya separación de partes: 
Para que no haya separación de partes, debe cumplirse la inecuación 8.53: 
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Primero, calculamos las constantes elásticas del perno y de las partes a unir. 
Para el perno aplicamos la ecuación 8.34: 
lbf/in. 1009.6
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)lbf/in 1030)(in 203.0( 6
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Note que se ha utilizado el área de esfuerzo para Ab, ya que los tornillos, por ser bastante 
cortos, están roscados en toda su longitud (ver ecuaciones para la longitud roscada de los 
pernos en la tabla 8.1).  El módulo de elasticidad del material del perno (acero) se obtuvo de 
la tabla A-3.1. 
Para la junta calculamos la constante elástica con los dos procedimientos (ecuaciones 8.30 a 
8.33) y escogemos el menor valor.  Como la junta posee un solo material (acero), la 
combinación de las ecuaciones 8.30 y 8.31 es equivalente a la 8.22: 
. 
L
EA
k ccc =  
El área Ac la obtenemos con los datos de la figura 8.24.  El área de traslape (contacto entre 
placas a unir) es igual a (1.5 in)×(4 in) menos el área correspondiente a los dos agujeros.  
Esta área total se divide por dos, que es el número de pernos.  Entonces, el área (real) es: 
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La constante elástica de la junta es: 
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Calculamos ahora kc con la ecuación 8.33, equivalente en este caso a la 8.28: 
,)/( mLdbccm aedEk =  (8.28
R) 
donde d = 9/16 in, Ec = 30×106 psi, a = 0.7872 y b = 0.6287 (tabla 8.5), y Lm = 1 in.  
Reemplazando se obtiene: 
lbf/in. 109.18)7872.0)(lbf/in 1030)(in 16/9( 6in 1/)in 16/9(6287.026 ×=×= ×ekcm  
Se toma el menor de los valores obtenidos (82.5×106 lbf/in y 18.9×106 lbf/in): kc = 18.9×106 
lbf/in. 
Con estos valores podemos verificar que no ocurra separación de partes; de la ecuación 8.53: 
.33.14
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Este factor de seguridad es suficientemente grande.  La gran precarga sobre los pernos hace 
muy poco probable que se tengan problemas de separación de junta. 
Factor de seguridad de los pernos: 
Como las cargas son estáticas, podemos utilizar las ecuaciones 8.50 y 8.54: 
[ ] 8.14
lbf 16866.09
9.186.09
lbf 18270)in 203.0)(psi 10120(
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itpF Fk
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y, usando además la ecuación 8.55 
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π
π
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donde V es la fuerza cortante resultante al sumar vectorialmente la fuerza de 14 kN y la de 8 
kN, y dividir por dos (número de pernos): 
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Reemplazamos los factores de seguridad en la ecuación 8.51: 
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El factor de seguridad es mayor al admisible, entonces, el diseño es seguro.  Sin embargo, 
como los factores de seguridad (por separación de partes y por resistencia) son mucho 
mayores que los permisibles, podría pensarse en reducir el diámetro del perno a ½ in (que es 
el siguiente a 9/16 in) o el grado del material.  Con esto se reducirían los costos. 
Para verificar que no ocurra barrido de los filetes, conociendo la longitud de la tuerca, se 
verifica la condición correspondiente dada al final de la sección 8.2.4.1.  Para un perno con 
d ≤ 1 in y de material igual al de la tuerca, LT ≥ 0.5d garantizará que la resistencia al barrido 
sea mayor que la resistencia a tracción: de la tabla 8.1, LT = 7/8 in (tuerca) > 0.5d = 9/32 in. 
8.3 TORNILLOS DE POTENCIA 
8.3.1 Introducción 
Los tornillos de potencia, llamados también tornillos de transmisión, son dispositivos mecánicos 
que convierten un giro o desplazamiento angular en un desplazamiento rectilíneo, transmitiendo 
fuerza y potencia mecánica. 
Los tornillos de potencia se usan en dispositivos como prensas de mesa, gatos mecánicos, 
husillos o ejes de avance de tornos, máquinas herramientas y elementos elevadores (figuras 8.25 
y 8.26).  En la mayoría de sus aplicaciones, estos elementos se utilizan para “aumentar” las 
fuerzas o pares de torsión, lo cual se hace mediante una relación de movimiento, mayor de la 
unidad, en la que el filete recorre una gran distancia a lo largo de la hélice, mientras que el 
elemento movido avanza una pequeña cantidad a lo largo del eje del tornillo. 
8.3.2 Tipos de roscas estándar para tornillos de potencia 
Existen algunos tipos de roscas normalizadas para tornillos de potencia: (a) cuadrada, (b) 
trapezoidal: rosca Acme y (c) diente de sierra, los cuales se muestran en la figura 8.27. 
Las variables de la figura son: 
p: paso de la rosca 
d: diámetro mayor del tornillo 
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dm: diámetro medio del tornillo 
dr: diámetro menor o de raíz del tornillo 
(a)  (b) 
Figura 8.25  Gatos mecánicos de tornillo 
Figura 8.26  Prensa manual de tornillo 
De acuerdo con Budynas y Nisbett[5], no es intensa la necesidad de un estándar para las roscas de 
tornillos de potencia.  En la práctica, algunas veces se construyen variantes de éstas, por ejemplo, 
a veces la rosca cuadrada se construye con un ángulo entre flancos de 10°, con el fin de facilitar 
su manufactura.  La ventaja principal de la rosca cuadrada es su mayor eficiencia (como se verá 
más adelante).  Debido a su ángulo entre flancos, la rosca Acme tiene la ventaja de tener mayor 
facilidad de manufactura y la posibilidad de usar una tuerca partida que pueda usarse para 
compensar el desgaste en los filetes.  La rosca Acme es una elección común[1].  La rosca de 
diente de sierra posee mayor resistencia en la raíz del filete y es adecuada para transmitir grandes 
fuerzas en un solo sentido (en el mostrado en la figura 8.27.c). 
W 
Tornillo de potencia 
Mordaza  móvil 
Mordaza 
fija 
Tuerca 
Cojinete 
Barra 
W 
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Figura 8.27  Tipos de roscas normalizadas para tornillos de potencia 
La tabla 8.7 presenta las dimensiones principales de las roscas Acme americana estándar. 
(a) Rosca cuadrada (b) Rosca trapezoidal o Acme
(c) Rosca diente de sierra
p 
p/2 
p/2 
drd dm
p 
p/2 
p/2 
drd dm
29° 
p 
0.163p 
0.663p 
drd dm
Carga 
45° 
7° 
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Tabla 8.7  Principales dimensiones de las roscas Acme americana estándar 
Diámetro 
mayor 
d (in) 
Diámetro 
medio 
dm (in) 
Diámetro 
menor 
dr (in) 
Paso 
p (in) 
Hilos 
por 
pulgada 
Área de 
esfuerzo a 
tracción 
At (in2) 
0.250 0.219 0.188 0.063 16 0.032 
0.313 0.277 0.241 0.071 14 0.053 
0.375 0.333 0.292 0.083 12 0.077 
0.438 0.396 0.354 0.083 12 0.110 
0.500 0.450 0.400 0.100 10 0.142 
0.625 0.563 0.500 0.125 8 0.222 
0.750 0.667 0.583 0.167 6 0.307 
0.875 0.792 0.708 0.167 6 0.442 
1.000 0.900 0.800 0.200 5 0.568 
1.125 1.025 0.925 0.200 5 0.747 
1.250 1.150 1.050 0.200 5 0.950 
1.375 1.250 1.125 0.250 4 1.108 
1.500 1.375 1.250 0.250 4 1.353 
1.750 1.625 1.500 0.250 4 1.918 
2.000 1.875 1.750 0.250 4 2.580 
2.250 2.083 1.917 0.333 3 3.142 
2.500 2.333 2.167 0.333 3 3.976 
2.750 2.583 2.417 0.333 3 4.909 
3.000 2.750 2.500 0.500 2 5.412 
3.500 3.250 3.000 0.500 2 7.670 
4.000 3.750 3.500 0.500 2 10.32 
4.500 4.250 4.000 0.500 2 13.36 
5.000 4.750 4.500 0.500 2 16.80 
8.3.3 Par de giro 
Centremos nuestra atención en el gato de tornillo de la figura 8.25.a, el cual se usa para levantar 
un peso.  Para accionar el gato se debe aplicar un par de torsión mediante una fuerza aplicada en 
la palanca; el par produce el giro del tornillo, el cual es convertido en un desplazamiento 
rectilíneo vertical que va acompañado de la fuerza axial necesaria para mover el peso. 
Se debe aplicar el par de torsión para realizar un trabajo útil sobre el peso y para compensar 
las pérdidas por fricción entre el tornillo y la tuerca, por lo cual el par depende de la 
geometría de los filetes, del coeficiente de fricción entre los flancos de los filetes del tornillo y de 
la tuerca y, por supuesto, del peso de la carga.  Cuando la carga se está elevando se tiene que 
efectuar un trabajo igual al trabajo para elevar el peso más el trabajo de pérdidas (trabajo que se 
pierde en forma de calor).  Cuando la carga se hace descender, el peso efectúa un trabajo positivo 
sobre el gato; el trabajo requerido para bajar la carga es igual al trabajo de pérdidas menos el 
trabajo que efectúa el peso; si este último es mayor que el trabajo de pérdidas, el tornillo 
descendería sólo sin necesidad de aplicar par de torsión. 
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Para entender mejor esto, considere los casos mostrados en la figura 8.28, en los cuales una 
persona sube y baja una carga a lo largo de una superficie inclinada con fricción.  En el caso (a) 
la componente del peso de la carga en la dirección del plano inclinado y la fuerza de fricción se 
oponen al movimiento; por lo tanto, el trabajo que efectúa la persona es igual a la suma del 
trabajo para subir la carga más el necesario para vencer la fricción. En el caso (b), la 
componente del peso en la dirección del plano actúa en la dirección del movimiento facilitando 
la tarea de hacer descender la carga; el trabajo que debe efectuar la persona es la resta entre el 
necesario para vencer la fricción y el aportado por el peso.  Es posible que la carga descienda 
sola; esto ocurre si la componente del peso en la dirección del movimiento es mayor que la 
fuerza de fricción (coeficiente de fricción suficientemente pequeño o ángulo de inclinación 
suficientemente grande).  Algo similar ocurre con el tornillo como se explicó en el párrafo 
anterior. 
Figura 8.28  El trabajo efectuado para elevar una carga es mayor que el requerido para hacerla 
descender 
En el diseño de un tornillo de potencia es necesario calcular el par de torsión resistente, 
producido por la tuerca, cuando se “sube” la carga, Ts, y cuando se “baja”, Tb.  
Independientemente de la aplicación, el par Ts será el que se requiere para mover el tornillo en 
dirección contraria a la de la fuerza (en el gato de tornillo, la fuerza actúa hacia abajo mientras 
que el movimiento es hacia arriba durante la elevación del peso).  El par Tb será el requerido 
cuando el movimiento tiene la misma dirección de la fuerza. 
Para aclarar esto, considere la prensa de mesa de la figura 8.26.  Cuando se está prensando una 
pieza, ésta ejerce una fuerza contraria al movimiento del tornillo; por lo tanto, el par generado en 
la tuerca corresponde a Ts.  Cuando se está desapretando la pieza, el tornillo se mueve en la 
dirección de la fuerza; por lo tanto, el par generado en la tuerca es menor y corresponde a Tb. 
En esta sección se determinarán expresiones para calcular los pares Ts y Tb.  La figura 8.29 
muestra un tornillo de potencia con su tuerca, con diámetro medio, dm, diámetro menor, dr, y 
diámetro mayor, d; paso, p, ángulo de avance, λ, y ángulo de hélice, ψ. 
Para girar el tornillo, se debe vencer el par resistente en la tuerca Ts (o Tb), con lo cual el tornillo 
sube (o baja).  Dicho par es debido a la acción de las fuerzas (normales y de fricción) en los 
flancos de los filetes. La figura 8.29.b muestra las componentes estas fuerzas en el plano de la 
sección transversal del tornillo.  Las fuerzas que actúan en el sistema se distribuyen sobre los 
W Fn 
Ff 
W 
Fn 
Ff 
(a) (b) 
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(8.62) 
Figura 8.29  Tornillo de potencia con rosca cuadrada 
.entradas de número pl ×=
p: paso 
d: diámetro mayor 
dr: diámetro menor 
dm: diámetro medio 
λ: ángulo de avance 
ψ: ángulo de hélice 
FT: fuerza axial producida por la tuerca 
Ts: par en la tuerca al “subir” la carga 
Tb: par en la tuerca al “bajar” la carga 
(b) En los flancos del tornillo, se generan
fuerzas de fricción que se oponen al
movimiento de rotación; estas fuerzas
producen los pares resistentes Ts o Tb
dm d 
dr 
(a) 
Ts Tb 
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flancos del tornillo y de la tuerca, los cuales están inclinados un ángulo λ.  Si “enderezáramos” el 
flanco de los filetes de la tuerca de la figura 8.29.a, obtendríamos una superficie cuyo perfil 
correspondería a las líneas inclinadas de los triángulos de la figura 8.30, donde Nf es el número 
de filetes en contacto y l es el avance del tornillo, que en la mayoría de los casos es igual al paso 
(cuando el tornillo es de una sola entrada).  Para tornillos de varias entradas el avance está dado 
por: 
Tuerca 
FT 
p 
Ts
Tb
ψ 
λ 
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Figura 8.30  Fuerzas que actúan en los flancos de la tuerca de una transmisión de tornillo de 
potencia 
Analicemos las fuerzas de la figura 8.30.a.  La fuerza FT es la fuerza de interacción tornillo-
tuerca y es vertical; la fuerza Ps es la debida al par de torsión; note que al aplicar un par al 
tornillo, se generan fuerzas a lo largo del flanco del filete, cuya resultante es igual a cero (pero 
no el par); al analizar los filetes “enderezados”, la suma de esas fuerzas es Ps.  En el flanco 
aparecen dos reacciones, la fuerza normal Fn y la fuerza de fricción μFn, la cual se opone al 
movimiento (se opone a la fuerza Ps).  Note que la suma de fuerzas de fricción en la tuerca (no 
enderezada) es igual a cero, quedando un par resultante debido a la fricción. 
Si el sistema está en equilibrio, es decir si se mueve a velocidad constante (o si la aceleración es 
despreciable), la suma de fuerzas horizontales y la suma de fuerzas verticales son iguales a cero: 
Para elevar la carga 
0sen cos     ;0  =−−=→+ ∑ λλμ nnsH FFPF , (8.63)
0sen cos     ;0  =−−=↑+ ∑ λμλ nTnV FFFF . (8.64)
Para eliminar la fuerza normal Fn, ésta se despeja de la ecuación 8.63 y se reemplaza en la 8.64: 
.
cossen
     entonces     ,)cossen(
λμλ
λμλ
+
==+ snsn
P
FPF  (8.65) 
[ ] ,0sen cos
cossen
=−−
+ T
s F
P
λμλ
λμλ
 (8.66) 
de donde: 
.
sen cos
cossen
λμλ
λμλ
−
+
= Ts FP  (8.67) 
Dividiendo por cosλ  todos los términos del numerador y del denominador se obtiene: 
.
 tan1
tan
λμ
μλ
−
+
= Ts FP  (8.68) 
(a) Fuerzas en los flancos, al subir la carga (b) Fuerzas en los flancos, al bajar la carga
Nf l
λ 
FT 
Fn
μ FnPs 
Nf π dm
λ 
FT 
Fn 
μ Fn
Pb
Nf π dm
Nf l
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La fuerza Ps es la debida al par Ts, entonces 
Ts = Ps×(dm/2), (8.69) 
ya que el radio medio de los flancos que hemos “enderezado” es igual a la mitad del diámetro 
medio. 
De las dos últimas ecuaciones se obtiene que: 
.
 tan1
tan
2 λμ
μλ
−
+
= mTs
d
FT  (8.70) 
También se puede obtener una expresión para el par de torsión en la tuerca al subir la carga, Ts, 
en función de la fuerza FT, el diámetro medio y el avance del tornillo.  De acuerdo con la figura 
8.30: 
.
 
tan
md
l
π
λ =  (8.71) 
Reemplazando ésta en la ecuación 8.70: 
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entonces 
.
  
 
2 ld
dld
FT
m
mm
Ts μπ
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−
+
=  (8.73) 
Con la ecuación 8.70 o la 8.73 se determina el par de torsión resistente en la tuerca para subir. 
Para bajar la carga 
Un análisis similar puede hacerse para el caso en el cual la carga se “baja”.  Tomando el 
diagrama de cuerpo libre de la figura 8.30.b y planteando las ecuaciones de equilibrio se puede 
obtener la siguiente expresión.  Se propone al estudiante deducir esta ecuación. 
.
1 tan
tan
2  
 
2 +
−
=
+
−
=
λμ
λμ
μπ
μπ m
T
m
mm
Tb
d
F
ld
ldd
FT  (8.74) 
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Las ecuaciones anteriores son válidas para rosca cuadrada.  Un caso más general es el de una 
rosca trapezoidal con un ángulo entre flancos 2αF (las roscas Acme tienen un ángulo entre 
flancos de 29°, tal como se muestra en la figura 8.27.b).  A continuación se dan las ecuaciones 
para rosca trapezoidal: 
.
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Estas ecuaciones pueden utilizarse tanto para roscas trapezoidales como para roscas 
cuadradas.  Para rosca Acme αF = 14.5° y para rosca cuadrada αF = 0. 
Es importante tener claro que Ts y Tb son los pares resistentes en la tuerca (para “subir” o 
“bajar”, respectivamente) y que están relacionados con el trabajo útil a realizar y con las 
pérdidas en la tuerca.  Si en un sistema de tornillo de potencia hay otros pares resistentes, 
los pares requeridos para accionar (subir o bajar) el tornillo deben calcularse adicionando 
los demás pares resistentes (ver ecuaciones 8.82 y 8.83). 
Par resistente en un cojinete de empuje (Tc) 
En muchos casos, el par de giro necesario para subir (o bajar) la carga es aumentado cuando es 
necesario vencer la fricción en un cojinete de empuje, el cual es formado por dos superficies, una 
“estacionaria” y otra rotatoria.  La figura 8.31 muestra un gato de tornillo para la elevación de 
una carga, la cual está en contacto con la cabeza giratoria del tornillo, por lo que aparecerán 
fuerzas de fricción que se oponen al movimiento.  La fuerza de fricción en el cojinete puede 
expresarse como: 
,ccfc FF μ=  (8.77) 
donde μc es el coeficiente de fricción del cojinete y Fc es la fuerza sobre el cojinete de empuje, 
normal a la superficie de fricción, y se obtiene mediante análisis de equilibrio de fuerzas 
axiales. 
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Figura 8.31  Cojinetes de empuje en un gato de tornillo 
Como puede observarse en la figura 8.31, las fuerzas de fricción producen un par resistente, Tc, 
que puede calcularse, para cojinetes pequeños, aproximadamente por: 
,
22
cccc
fcc
dFd
FT
μ
==  (8.78) 
donde dc es el diámetro medio del cojinete, dado por (ver figura 8.31): 
.
2
cmincmax
c
dd
d
+
=  (8.79) 
Note que se está asumiendo que las fuerzas de fricción están concentradas en la circunferencia 
media de la zona de contacto, lo cual es aceptable para cojinetes pequeños. 
El coeficiente de fricción para cojinetes planos lubricados, como los de la figura 8.31, (al igual 
que para roscas lubricadas) está en el rango[8, citado en 1]: 
 (8.80) 
Los tornillos de potencia pueden usar también cojinetes de contacto rodante, para los cuales[1]: 
 (8.81) 
.2.01.0 ≤≤ cμ
.02.001.0 ≤≤ cμ
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La carga no gira 
Cabeza giratoria 
Fricción 
dc
Cabeza giratoria 
Fricción 
La carga no gira 
Zona de contacto: se 
generan fuerzas de fricción 
que se oponen al 
movimiento 
Tc 
∅dcmax
∅dc
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Par para accionar el sistema de tornillo (Ts’ o Tb’) 
El par de accionamiento de un tornillo de potencia, Ts’ (para subir) o Tb’ (para bajar) es el 
requerido para contrarrestar todos los pares resistentes del sistema y, por tanto, depende del 
número de tuercas y cojinetes; se obtiene mediante análisis de equilibrio de pares y puede 
expresarse como: 
Para subir la carga:     .' ∑∑ +=
i
ci
i
sis TTT (8.82) 
Para bajar la carga:     .' ∑∑ +=
i
ci
i
bib TTT (8.83) 
donde el subíndice “i” se refiere a la tuerca número i o al cojinete número i. 
8.3.4 Autoaseguramiento 
De las ecuaciones 8.75, 8.78 y 8.82, se puede concluir que el par para subir la carga es siempre 
positivo; esto no ocurre con el par para bajarla.  Por ejemplo, de la ecuación 8.76 se concluye 
que si μ / cosαF < tanλ (o si μ π dm / cosαF < l), Tb es menor que cero; esto significa que, si no hay 
cojinete de empuje, la carga descenderá por si sola.  Cuando μ / cosαF > tanλ (o μ π dm / cosαF > 
l), el tornillo no girará solo y la carga permanecerá en su sitio; cuando esta condición se cumple 
se dice que el sistema tornillo-tuerca es autoasegurante: 
- Cuando Tb > 0, el sistema tornillo-tuerca es autoasegurante (se requiere un par para hacer
descender la carga).
- Cuando Tb ≤ 0, el sistema tornillo-tuerca no es autoasegurante (la carga desciende por sí
sola, a menos que se aplique un par Tb (dado por la ecuación 8.76) que se oponga al
movimiento o que existan otros pares resistentes con la magnitud necesaria).
Del análisis de la ecuación 8.76, podemos afirmar que el sistema tornillo-tuerca es 
autoasegurante si: 
μ > tanλ cosαF. (8.84) 
Para rosca Acme αF = 14.5° y para rosca cuadrada αF = 0.  Se aclara que las ecuaciones para el 
cálculo de los pares y la condición de autoaseguramiento asumen una condición de carga 
estática.  En caso de vibración o carga dinámica, la última inecuación no garantiza que el 
tornillo sea autoasegurante; además, el par requerido para hacer descender la carga es menor. 
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Analicemos qué pasa con la eficiencia (sección 8.3.5) y la condición 
de autoaseguramiento de los tornillos.  En la figura 8.32 se observa 
que el ángulo de inclinación del flanco aumenta la fuerza normal.  Si 
αF = 0 (rosca cuadrada) la fuerza normal que actuaría sería 
aproximadamente Fn’, pero en las roscas trapezoidales la fuerza 
normal es mayor (Fn > Fn’), lo cual hace que la fuerza de fricción 
también sea mayor.  Además, si la fricción es mayor, también lo 
serán los pares Ts y Tb.  Podemos concluir que una rosca Acme es 
menos eficiente que una rosca cuadrada. 
Se puede mencionar también que como la fricción aumenta con el 
ángulo del flanco, las roscas trapezoidales pueden ser 
autoasegurantes con valores menores del coeficiente de fricción.  
Esto se puede deducir de la inecuación 8.84. 
En general, cuando hay más de una tuerca o cuando hay cojinetes de empuje. El sistema 
completo es autoasegurante si Tb’ > 0. 
8.3.5 Eficiencia mecánica 
Parte del trabajo realizado en una transmisión de tornillo de potencia se entrega al sistema que se 
está accionando, pero la otra se pierde en forma de calor, debido a la fricción en los flancos y en 
el cojinete. 
La eficiencia mecánica de un tornillo de potencia se define igual que en otros sistemas.  El 
trabajo que entra al sistema, debido al par aplicado, es igual al trabajo que sale (el que recibe la 
máquina accionada), más el trabajo de pérdidas debido a la fuerza de fricción: 
pérdidassaleentra UUU += . (8.85) 
La eficiencia, e’, se define como: 
.1' ≤=
entra
sale
U
U
e (8.86) 
Para hacer la deducción de una ecuación apropiada para la eficiencia, calcularemos los trabajos 
para una vuelta del tornillo.  El trabajo efectuado por el par de torsión aplicado es igual a éste por 
el ángulo de giro producido (una vuelta), entonces: 
'. 2 sentra TU π=  (8.87) 
El trabajo que sale es el de la elevación de la carga W (W puede ser, por ejemplo, la fuerza en las 
mordazas de una prensa): 
. lWU sale =  (8.88) 
Reemplazando estas dos expresiones en la ecuación 8.86, tenemos que: 
Figura 8.32  Fuerza 
normal en los flancos de 
una rosca trapezoidal 
αF 
Fn’Fn ≈ Fn’/cosαF
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'
sT
lW
e
π
=  (8.89) 
Ésta es la eficiencia del sistema completo (ecuación general). Si el sistema sólo tiene una tuerca 
(no tiene cojinete de empuje), por equilibrio W = FT y Ts’ = Ts; utilizando la ecuación 8.75 se 
obtiene: 
.
cos
tan
cos
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=  (8.90) 
Simplificando, y teniendo en cuenta que: 
λ
π
tan
 
=
md
l
, (8.71R) 
obtenemos: 
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==  (8.91) 
Esta ecuación, como se dijo, corresponde a la eficiencia del tornillo cuando sólo hay una 
tuerca.  Si el estudiante reemplaza algunos valores de αF en ésta ecuación se dará cuenta que a 
mayor ángulo αF, menor será la eficiencia (conclusión a la que se había llegado en la sección 
8.3.4), entonces, una rosca Acme es menos eficiente que una rosca cuadrada, aunque es de más 
fácil manufactura. 
La ecuación 8.91 permite también analizar los ángulos de avance que producen mayores 
eficiencias; Norton[1] hace un análisis extenso sobre esto; se concluye que para roscas Acme (αF 
= 14.5°), las mayores eficiencias se logran para ángulos de avance, λ, cercanos a 40°.  Las roscas 
Acme tienen ángulos del orden de 2° a 5°, para los cuales se obtienen eficiencias del orden del 
18% al 36%, si el coeficiente de fricción es de 0.15.47 
8.3.6 Solicitaciones de carga en los tornillos de potencia 
Debido a la complejidad geométrica y a la forma en que se transmiten las cargas en los tornillos 
de potencia, éstos están expuestos a diferentes tipos de falla (figura 8.33). 
- El núcleo está sometido a una combinación de carga axial y torsión.
- Los filetes del tornillo y de la tuerca pueden fallar por cortante o por flexión.
- Los flancos de los filetes están sometidos a aplastamiento, el cual puede producir
deformación plástica.
- Los flancos están sujetos a fuerzas de fricción que pueden producir desgaste prematuro.
47 Se logran eficiencias mucho mayores con tornillos de bolas, los cuales poseen un tren de balines que ruedan sobre el tornillo y 
la tuerca.  Como la fricción es rodante, las pérdidas son mínimas. 
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A continuación se analizan las cargas y los esfuerzos en los tornillos. 
Figura 8.33  Solicitaciones en los tornillos de potencia.  (a) En el núcleo del tornillo 
(sección A-A) se presenta una combinación de carga axial y torsión, debido a la fuerza FT 
que debe soportar y al par de torsión requerido para su accionamiento.  (b) El área de 
contacto de los flancos, tanto del tornillo como de la tuerca, está sometida a una fuerza de 
aplastamiento.  (c y d) Las raíces de los filetes, tanto del tornillo como de la tuerca, están 
sometidas a fuerzas cortantes y momentos flectores 
Carga axial y torsión en el núcleo 
El núcleo del tornillo está sometido a una combinación de una carga axial F y un par de torsión 
T, tal como se muestra en la figura 8.33.a. 
La fuerza axial puede ser de tracción o de compresión dependiendo de la forma en que opere el 
tornillo; por ejemplo, los tornillos de los gatos de la figura 8.25.a y b soportan compresión y 
tracción respectivamente.  Teóricamente, y sin tener en cuenta la concentración de esfuerzos 
causada por la hélice del filete, el esfuerzo debido a la fuerza axial, St, se distribuye 
uniformemente y está dado por: 
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 (8.92) 
donde F es la carga axial interna en la sección de análisis del tornillo, el signo “+” se toma 
cuando la carga es de tracción y el signo “–” cuando la carga es de compresión.  La fuerza 
interna F es en general diferente en diferentes partes del tornillo; un diagrama de cuerpo libre del 
sistema y un diagrama de fuerzas axiales permiten determinar la fuerza F en cualquier sección 
del tornillo (ver ejemplo 8.2).  At es el área de esfuerzo a tracción, la cual, de acuerdo con datos 
experimentales, puede calcularse como (compárela con la ecuación 8.2 para pernos)48: 
 (8.93) 
Para tornillos sometidos a compresión, la ecuación 8.92 es válida si no hay posibilidad de 
pandeo, es decir, si el tornillo no es “esbelto”.49 
Para el cálculo del esfuerzo cortante producido por el par de torsión, se asume que el área del 
núcleo es igual a la de un círculo con diámetro igual al diámetro interior del tornillo, dr; el 
esfuerzo cortante máximo ocurre en la periferia de la sección y está dado por: 
,
 
16
3
r
sT
d
T
S
π
= (8.94) 
donde T es el par de torsión en la sección de análisis y se puede obtener mediante un diagrama de 
pares. 
Considerando estas dos solicitaciones, el estado de esfuerzo en el punto crítico es el mostrado en 
la figura 8.34.  Si el material del tornillo es dúctil se puede utilizar la teoría del esfuerzo cortante 
máximo o la del esfuerzo cortante octaédrico/von Mises, las cuales están dadas por: 
 (8.95) 
donde: 
- Sys = 0.5Sy, para la TECM
- Sys = 0.577Sy, para la TECO/von Mises
48 De acuerdo con Budynas y Nisbett[5], At se calcula como (π /4)dr
2 (en ausencia de efecto de columna).  Esta expresión es más 
conservativa. 
49 Si hay posibilidad de pandeo del tornillo de potencia, usar los métodos de columnas; podría tomarse el diámetro menor del 
tornillo para calcular la relación de esbeltez. 
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Figura 8.34  Estado de esfuerzo del punto crítico de la sección de análisis del núcleo del tornillo 
Cortante en los filetes 
En la sección 8.2.4.1 se estudió la solicitación de cortante de los filetes de los pernos.  En los 
tornillos de potencia ocurre esencialmente lo mismo, así que no nos detendremos en el mismo 
análisis efectuado allí, pero plantearemos las ecuaciones necesarias. 
Los filetes del tornillo y de la tuerca pueden fallar por cortante, produciéndose el barrido de 
éstos, tal como se muestra en la figura 8.33.c.  Según Norton[1], el esfuerzo máximo por cortante 
puede calcularse como el esfuerzo promedio, que es igual a la fuerza total que se transmite del 
tornillo a la tuerca, FT, dividida por el área total de la raíz del filete, Aba.  Por otro lado, Budynas 
y Nisbett[5] consideran el filete como una viga en voladizo y, consecuentemente (según las 
ecuaciones 2.31 o 2.29 del capítulo 2), el esfuerzo cortante máximo sería 1.5 veces el esfuerzo 
promedio.  Adoptando el método más conservativo: 
.
2
3
ba
T
sba A
F
S =  (8.96) 
El área Aba está dada por las ecuaciones estudiadas para el caso de pernos de unión (ver figura 
8.22 y las ecuaciones 8.39 y 8.40).  Entonces 
,1     donde     ,)( 
p
L
nnpWdA Tffirba ≤≤= π   para el tornillo, y (8.97) 
,1     donde     ,)( 
p
L
nnpWdA Tffoba ≤≤= π   para la tuerca, (8.98) 
donde Wi y Wo son constantes que dependen del tipo de rosca (cuadrada, Acme, diente de sierra) 
y se dan en la tabla 8.6 (repetida a continuación).  Como se discutió anteriormente, nf tiene en 
cuenta que el esfuerzo no se distribuye uniformemente en todos los filetes debido a errores de 
manufactura.  Por lo tanto, tal como se estudió para el caso de pernos (ecuaciones 8.37 y 8.38), nf 
es menor o igual que el número de filetes del tornillo en contacto con la tuerca, Nf : 
,1
p
L
Nn Tff =≤≤  (8.99) 
SsT 
SsT 
St 
St 
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donde LT es la longitud de la tuerca (figura 8.35).  Se recomienda tomar valores de nf más 
cercanos a 1 que a Nf
[1], y aún más cercanos a 1 en la medida en que se prevean mayores 
imperfecciones en la elaboración del tornillo y de la tuerca, y cuando se esté trabajando con 
materiales frágiles, ya que éstos poseen una menor capacidad de deformación para compensar las 
imperfecciones.  Por otro lado, algunos experimentos indican que el primer filete en contacto 
soporta 38% de la fuerza, el segundo 25%, el tercero 18%,…, el séptimo 0%[5].  De acuerdo con 
esto: 
En general  pLn Tf /1 ≤≤ ;  según los datos de arriba  .63.2=fn  (8.100) 
Tabla 8.6R  Coeficientes Wi y Wo para roscas estándar 
Tipo de filete Wi Wo 
UNS/ISO 0.80 0.88 
Cuadrada 0.50 0.50 
Acme 0.77 0.63 
Diente de sierra 0.90 0.83 
Figura 8.35  Ejemplo de una tuerca con Nf = 2.7 filetes 
Los esfuerzos cortantes en los filetes de la tuerca y del tornillo no deben sobrepasar los valores 
permisibles o de diseño: 
.
ba
ys
sba N
S
S ≤  (8.101) 
Flexión en los filetes 
Como se observa en la figura 8.33.b y d, los filetes actúan como vigas en voladizo soportando 
una carga transversal distribuida.  Consecuentemente, éstos pueden fallar por flexión.  El 
máximo esfuerzo normal por flexión, para el tornillo, puede calcularse como: 
,
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==  (8.102) 
donde h es la altura de trabajo del filete (figura 8.33.d) dada en la tabla 8.8 para las roscas 
normalizadas.   
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Tabla 8.8  Altura de trabajo del filete de roscas estándar 
Tipo de filete h 
Cuadrada p/2 
Acme p/2 
Diente de sierra 0.663p 
Entonces, 
.1     donde     ,
)( 
3
2 p
L
n
pWnd
hF
S Tf
ifr
T
flex ≤≤= π
 (8.103) 
Similarmente, para la tuerca: 
.1     donde     ,
)(  
3
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pWnd
hF
S Tf
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T
flex ≤≤= π
 (8.104) 
Los esfuerzos normales en los filetes de la tuerca y del tornillo no deben sobrepasar los valores 
permisibles o de diseño: 
.
flex
y
flex N
S
S ≤  (8.105) 
Aplastamiento 
Los flancos de los filetes del tornillo y de la tuerca soportan una carga de aplastamiento 
(compresión) a lo largo y ancho de toda la superficie de contacto, debido a que la fuerza FT es 
transmitida del tornillo a la tuerca a través de los flancos (figura 8.33.b).  La carga puede 
producir deformación plástica si el esfuerzo normal de compresión excede la resistencia de 
fluencia en compresión.  Suponiendo que el esfuerzo se distribuye uniformemente en toda la 
superficie, éste puede calcularse como: 
,
ap
T
ap A
F
S =  (8.106) 
donde Aap es el área sometida a aplastamiento, la cual puede determinarse como (ver figura 
8.36): 
,1     donde     ,  
p
L
nnhdA Tffmap ≤≤= π  (8.107) 
donde h es la altura de trabajo del filete (tabla 8.8). 
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Figura 8.36  Área de un filete de tornillo sometida a aplastamiento 
Para el aplastamiento, debe verificarse que el esfuerzo (que es igual para el tornillo y para la 
tuerca) no sobrepase los valores permisibles o de diseño de los materiales del tornillo y de la 
tuerca: 
.
ap
yc
apdap N
S
SS =≤ −  (8.108) 
Desgaste 
La fuerza de aplastamiento es una fuerza normal a la superficie en la cual actúa y genera la 
fuerza de fricción al producirse el giro del tornillo.  Como la fuerza de fricción es directamente 
proporcional a la fuerza de aplastamiento, debe evitarse que ésta supere un valor que produzca 
un desgaste prematuro de los filetes.  Dobrovoslki[9] propone trabajar con los siguientes 
esfuerzos permisibles: 
≈=− apycapd NSS /  (8.109) 
Los valores anteriores son sólo una guía, ya que las resistencias de las fundiciones de hierro y 
de las aleaciones de bronce varían en un rango muy amplio.  Por ejemplo, según la tabla A-3.6 
del apéndice 3, para las aleaciones de cobre 70 MPa ≤ Sy ≤ 435 MPa.  Por otro lado, es 
importante anotar que estas recomendaciones de Dobrovoslki[9] parecen estar basadas en la 
asunción de que nf = Nf, aunque se sabe que en la práctica la carga no se distribuye 
uniformemente en todos los filetes.  Al seleccionar Sd-ap, asegúrese de que éste sea mucho menor 
que Syc. 
Longitud de tuerca (LT) 
La longitud de la tuerca tiende a incidir en las magnitudes de los esfuerzos cortantes, por flexión 
y por aplastamiento en los filetes, y debe ser tal que éstos no fallen por estas tres solicitaciones.  
De acuerdo con Norton[1], para tuerca y tornillo del mismo material: 
12  a  20 MPa     (tornillo de acero y tuerca de bronce) 
80 MPa     (tornillo de acero y tuerca de hierro fundido) 
dm/2 h
Aap = π dmh 
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LT ≥ 0.5d, para roscas Acme con d ≤ 1 in, y  (8.110) 
LT ≥ 0.6d, para roscas Acme con d > 1 in. (8.111) 
Figura 8.37  Diámetro mayor, d, y longitud, LT, de una tuerca 
Con estos valores (si la tuerca y el tornillo son del mismo material) la resistencia al cortante 
superará la resistencia a la carga axial en tracción[1].  Entonces, no habría necesidad de usar 
la ecuación 8.101. 
Resistencia a la fatiga 
La resistencia a la fatiga puede evaluarse usando el método von Mises para esfuerzo multiaxial 
simple, estudiado en la sección 5.12 del capítulo 5.  Para el tornillo, los esfuerzos nominales 
máximos en el punto indicado en la figura 8.38 son: 
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Figura 8.38  Estado de esfuerzo en la raíz del filete 
Los signos en las ecuaciones se toman dependiendo de los efectos de la fuerza, la cual puede ser 
de compresión o tracción, y del momento sobre el punto de análisis. 
Sflex
St SsT
x
z y
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Las componentes medias y alternativas de los esfuerzos diferentes de cero de la ecuación 8.112 
son:  
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donde Fm y Fa son la fuerza axial media y alternativa en la sección de análisis, respectivamente, 
FTm y FTa son la fuerza axial media y alternativa transmitida del tornillo a la tuerca, 
respectivamente, y Tm y Ta son el par de torsión medio y alternativo en la sección de análisis, 
respectivamente. 
Como se mencionó en la sección 5.12 (capítulo 5), cada uno de estos esfuerzos debe 
multiplicarse por el correspondiente factor de concentración de esfuerzos por fatiga: 
   ,   ,   , )()()( sYZmTfmYZmZZmFfmZZmXXmMfmXXm SKSKSK === τσσ (8.115) 
   ,   ,   , )()()( sYZaTffYZaZZaFffZZaXXaMffXXa SKSKSK === τσσ  (8.116) 
donde Kfm y Kff son el factor de concentración de fatiga al esfuerzo medio y el factor de 
concentración de esfuerzos por fatiga para vida finita, respectivamente, y los subíndices (M), (F) 
y (T) para los factores Kfm y Kff indican que éstos corresponden a flexión, carga axial y torsión, 
respectivamente. 
Los esfuerzos en las ecuaciones 8.115 y 8.116 se reemplazan en las ecuaciones 5.71 y 5.72 
(capítulo 5).  Como σYY = τXY = τZX = 0, se obtiene: 
,3 222 mZYZZmXXmmZZXXmme τσσσσσ +−+=    (8.117) 
.3 222 ZaYZZaXXaZZaaXXae τσσσσσ +−+=  (8.118) 
Estos esfuerzos equivalentes se sustituyen en la ecuación de fatiga adecuada (5.75, 5.76 o 5.77).  
Por ejemplo, si el tornillo es dúctil y se usa la aproximación de Goodman modificada: 
,
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usar   inecuación la satisface se no si
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≤+=
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(8.119 / 5.76R) 
donde σmaxe es el esfuerzo máximo equivalente de von Mises calculado sin tener en cuenta el 
efecto de concentración de esfuerzos.  Es decir: 
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,3 222 ZmaxYsZZmaxXXmaxZZmaxmaxXXmaxe SSSSS +−+=σ    (8.120) 
donde los esfuerzos SXXmax, SZZmax y SsYZmax están dados por la ecuación 8.112 (usando las cargas 
máximas). 
Es de anotar que si el tornillo es frágil, es indispensable verificar el factor de seguridad del 
punto crítico mostrado en la figura 8.38, independientemente de si se quiere o no hacer 
análisis por fatiga.  Si la tuerca es frágil, debe procederse de manera similar. 
8.3.7 Un procedimiento de diseño 
Como son varios los tipos de falla que pueden ocurrir en los tornillos de potencia y las tuercas, el 
diseñador puede tomar diferentes caminos en el diseño.  Probablemente durante el proceso sea 
necesario hacer iteraciones para que el diseño sea “óptimo”.  A continuación se proponen unos 
pasos que pueden seguirse en el diseño de sistemas de tornillos de potencia. 
§ Determinar el diámetro medio del tornillo con base en una adecuada resistencia al desgaste,
con lo cual se garantizaría también la resistencia al aplastamiento:
El esfuerzo de aplastamiento está dado por las ecuaciones 8.106 y 8.107.  Asumiendo que nf
= Nf, se obtiene
.
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se obtiene: 
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de donde, reemplazando Sap por el esfuerzo de diseño, 
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≥  (8.124) 
Si la rosca es cuadrada o Acme, para las cuales h = p/2 (tabla 8.8), la ecuación 8.124 se 
puede expresar como: 
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≥
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 (8.125) 
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donde Sd-ap se define con base en los valores dados en la ecuación 8.109, recomendada por 
Dobrovoslki[9], y ϕ  se puede tomar de la siguiente manera: 
 
=ϕ (8.126) 
 
Tomar valores cercanos a los inferiores cuando la tuerca y el tornillo son del mismo material, 
y valores más grandes cuando el material de la tuerca sea menos resistente que el del tornillo.  
Estos valores de ϕ están basados en recomendaciones de Dobrovoslki[9] y Norton[1]. 
§ Verificar la resistencia del núcleo, sometido a carga axial más torsión (ecuación 8.95).
§ Verificar la resistencia al barrido de los filetes del tornillo y de la tuerca (ecuación 8.101). 
Como se dijo anteriormente, si la tuerca y el tornillo son del mismo material y LT ≥ 0.5d para d
≤ 1 in o  LT ≥ 0.6d para d > 1 in, la resistencia al cortante superará la resistencia a la carga de
tracción; por lo tanto, no sería necesaria esta verificación.
§ Verificar la resistencia de los filetes del tornillo y de la tuerca a los esfuerzos por flexión
(ecuación 8.105).
§ Verificación de la resistencia a la fatiga del tornillo y de la tuerca.
§ Verificar que el tornillo sea autoasegurante, es decir, que Tb’ > 0.  Cuando se requiera que el
tornillo sea no autoasegurante deberá verificarse la condición contraria.  Es de anotar que es
conveniente que la condición respectiva se cumpla con un margen relativamente amplio, ya
que el valor del coeficiente de fricción (al igual que los de otras variables) se conoce con
cierta incertidumbre.
§ Calcular la eficiencia mediante la ecuación 8.89 (o la 8.91, si sólo hay una tuerca, es decir, si
no hay cojinetes de empuje), ya que puede necesitarse para el cálculo de la potencia requerida
para accionar el tornillo.
8.3.8 Resumen sobre tornillos de potencia (sección 8.3) 
Los tornillos de potencia, de transmisión o de fuerza son dispositivos mecánicos que convierten 
un giro o movimiento angular en un desplazamiento rectilíneo, transmitiendo fuerza o potencia 
mecánica.  Son utilizados en gatos mecánicos, dispositivos de elevación y prensas, entre otros. 
Existen tres tipos de roscas normalizadas para tornillos de potencia, la cuadrada, la Acme y la de 
diente de sierra.  Al comparar las dos primeras, podemos mencionar que la rosca cuadrada es 
más eficiente y que la rosca Acme es de más fácil manufactura y compensa el desgaste de los 
filetes cuando se utilizan tuercas partidas.  La rosca de diente de sierra tiene una mayor 
capacidad de carga debido a su mayor área de raíz y sólo transmite carga en una dirección. 
pieza) una de (tuerca  2.5 a 8.1
partida) (tuerca  3.5 a 5.2
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ALGUNAS CARACTERÍSTICAS DE LOS TORNILLOS 
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Para cojinetes de contacto deslizante lubricados: .2.01.0 ≤≤ cμ  
Para cojinetes de contacto rodante: .02.001.0 ≤≤ cμ  
AUTOASEGURAMIENTO 
Condición de autoaseguramiento (carga estática): Tb’ > 0 (ecuación general) 
Condición de autoaseguramiento (carga estática): Tb > 0 o μ > tanλ cosαF (para un sistema con 
una tuerca, sin cojinete de empuje) 
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En la sección 8.3.3, se estudiaron expresiones para calcular los pares de torsión requeridos para 
“subir” la carga y para “bajar” la carga en un sistema de tornillo de potencia.  Estos pares son 
necesarios para realizar el trabajo para mover la carga y para contrarrestar las pérdidas por 
fricción en los filetes de la rosca y en el cojinete de empuje.  En la sección 8.3.4 se presentó la 
condición de autoaseguramiento, y en la sección 8.3.5 la ecuación para calcular la eficiencia de 
un sistema con tornillos de potencia. 
La sección 8.3.6 presentó las diferentes solicitaciones de carga de los tornillos de potencia: carga 
axial y torsión en el núcleo del tornillo; cortante, flexión, aplastamiento y desgaste de los filetes 
del tornillo y de la tuerca.  También se trató el problema de fatiga.  Se presentaron los puntos 
críticos por fatiga y las ecuaciones del método von Mises aplicables a dichos puntos críticos.  
Finalmente, la sección 8.3.7 suministró una metodología de diseño de tornillos de potencia. 
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EFICIENCIA 
Eficiencia del conjunto tornillo-tuerca Eficiencia del conjunto tornillo-tuercas-cojinetes 
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RESISTENCIA DE LOS TORNILLOS Y TUERCAS 
Carga axial y torsión en el núcleo 
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Cortante en los filetes de las roscas 
.
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S =   Para el tornillo: .)( firba npWdA π=   Para la tuerca: ,)( foba npWdA π=
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p
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Nn Tff =≤≤1 .  Wi y Wo se obtienen de la tabla 8.6 
Si el tornillo y la tuerca son del mismo material, la resistencia al cortante de los filetes se 
garantiza con: 
LT ≥ 0.5d, para roscas Acme con d ≤ 1 in, y LT ≥ 0.6d, para roscas Acme con d > 1 in.  
Flexión en los filetes de las roscas 
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Aplastamiento 
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tabla 8.8 
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Usar una ecuación de fatiga adecuada para el material (5.75, 5.76 o 5.77 del capítulo 5).  Por 
ejemplo, si el tornillo es dúctil y se usa la aproximación de Goodman modificada: 
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Desgaste 
apycapd NSS /=− ≈ (12 a 20) MPa, para tornillo de acero y tuerca de bronce, y 
apycapd NSS /=− ≈ 80 MPa, para tornillo de acero y tuerca de hierro fundido 
Diámetro de prueba con base en la resistencia al desgaste 
.
  ϕπ hS
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donde ϕ=
m
T
d
L  = 1.8 a 2.5 para tuercas de una pieza,     o ϕ=
m
T
d
L  = 2.5 a 3.5 para tuercas 
partidas 
Datos 
Para rosca Acme: αF = 14.5° y para rosca cuadrada: α F = 0 
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Fatiga 
Usar el método von Mises para esfuerzo multiaxial simple (sección 5.12 del capítulo 5).  Para el 
tornillo, tomar: 
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EJEMPLO 8.2 
Se requiere diseñar un tornillo Acme de acero, con Sy = 400 MPa, Su = 600 MPa y una 
dureza menor de 200 HB, para accionar la prensa manual de 10 kN de la figura 8.39.  Con la 
rueda de mando se hace girar el tornillo para hacer descender la placa de acero y efectuar el 
prensado contra la placa base.  La tuerca de bronce, con Sy = 69 MPa, está unida a una viga 
en “I” de acero ASTM A36.  La parte inferior del tornillo está provista de un cojinete de 
empuje cuyo diámetro medio, dc, es igual a l.5 veces el diámetro medio del tornillo.  Asuma 
que el coeficiente de fricción en el cojinete axial y en el contacto entre los filetes del tornillo 
y de la tuerca es de μc = μ = 0.15.  Para la verificación de la resistencia a la fatiga, tener en 
cuenta que el tornillo es mecanizado y tomar Kc × Ke = 0.583. 
Figura 8.39  Prensa manual de tornillo 
Solución: 
Utilizaremos el procedimiento expuesto en la sección 8.3.7. 
Selección de la rosca: 
El diámetro del tornillo se determina con base en la resistencia al desgaste de la tuerca: 
,
  
2
apd
T
m S
F
d
−
≥
ϕπ
 (8.125R) 
donde Sd-ap se escoge entre 12 MPa y 20 MPa (ecuación 8.109), para este caso en que la 
tuerca es de bronce; tomamos Sd-ap = 12 MPa (el bronce de esta tuerca es de muy baja 
resistencia).  De la ecuación 8.126, se toma ϕ = 2.5 ya que la tuerca es de una pieza; se 
selecciona el valor superior del rango (1.8 a 2.5) ya que la tuerca es más débil que el tornillo.  
Por equilibrio, la fuerza en la tuerca, FT, es igual a la fuerza en el cojinete, Fc, que a su vez 
es igual a la de la placa, W = 10 kN, entonces: 
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Viga en “I” 
Tuerca de bronce Tornillo 
Rueda de mando 
Cojinete 
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De la tabla 8.7 se escogería la rosca Acme con dm = 0.667 in.  Sin embargo, después de 
hacer las verificaciones de resistencia se concluye que este tornillo no tendría suficiente 
resistencia a la fatiga.  La segunda (y última) iteración indica que debe seleccionarse la 
siguiente rosca Acme americana estándar: 
- dm = 0.792 in = 0.02012 m
- d = 0.875 in = 0.02223 m
- dr = 0.708 in = 0.01798 m
- p = 0.167 in = 0.00424 m
- At = 0.442 in
2 = 2.8516×10–4 m2
Con estas dimensiones se garantiza una adecuada resistencia al desgaste y al aplastamiento.  
La longitud de la tuerca está dada por la ecuación 8.122: 
mm.  50      tomase     m;  05029.0)m  02012.0)(5.2( ==== TmT LdL ϕ  
Verificación de la resistencia del núcleo: 
Para determinar las solicitaciones de carga del núcleo del tornillo, se dibujan los diagramas 
de par de torsión y carga axial, partiendo del diagrama de cuerpo libre.  En la sección A 
(rueda de mando) se aplica un par Ts’ para accionar la prensa (figura 8.40.a).  En la tuerca se 
genera un par resistente Ts y en el cojinete de empuje un par resistente Tc, ambos producto 
de la fuerza de compresión que se transmite desde la pieza a prensar hasta la tuerca.  En ésta, 
tanto la fuerza FT como el par Ts se distribuyen a lo largo de los filetes, por lo que son cargas 
distribuidas.  Las figuras 8.40.b y c presentan el diagrama de par de torsión y el de fuerza 
axial, respectivamente.  Se ha asumido que las cargas en la tuerca se distribuyen 
uniformemente, lo cual produce un cambio lineal en cada diagrama.  De los diagramas se 
puede concluir que una de las secciones críticas es cualquiera en el tramo AB, ya que éste 
posee el mayor par de torsión (aunque no hay fuerza axial).  Una segunda sección crítica es 
cualquiera en el tramo DE, ya que éste tiene la mayor fuerza axial y T = Tc.  Podría también 
pensarse en una sección C en la cual se tengan valores intermedios de F y T que puedan 
producir una condición crítica.  Se decide analizar una sección en la cual F y T son iguales a 
los promedios de los valores en las secciones B y D.  Entonces, se analizarán  las secciones 
B, C y D: 
§ Sección B:   FB = 0, TB = Ts’
§ Sección C:   FC = FT/2 = 5 kN (compresión), TC = (Ts’ + Tc)/2 (también, TC = Ts’ – Ts/2)
§ Sección D:   FD = FT = 10 kN (compresión), TD = Tc
Los pares Ts, Tc y Ts’ están dados por las ecuaciones 8.75, 8.78 y 8.82.  Teniendo en cuenta 
que  αF = 14.5° y l = p (avance del tornillo): 
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(a) Diagrama de cuerpo libre del núcleo del tornillo
Figura 8.40  Cargas internas en el tornillo 
Entonces, las secciones críticas tendrán las cargas indicadas en la segunda y tercera 
columnas de la tabla 8.9. 
(b) Diagrama de pares de torsión
(c) Diagrama de fuerzas axiales
A 
B D E 
Ts’ 
Ts 
Tc 
Fc 
FT 
  A  B   C   D        E 
T 
Ts’ 
Tc Ts 
     A  B   C   D        E 
F 
–FT = –10 kN
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Tabla 8.9  Datos para el cálculo del factor de seguridad del núcleo 
Sección T (N⋅m) F (kN) St (MPa) 
SsT
(MPa) N 
B 45.20 0 0 39.6 5.8 
C 33.92 5 –17.53 29.7 7.4 
D 22.63 10 –35.07 19.8 8.2 
El esfuerzo normal en los puntos críticos de cada sección es la relación entre la fuerza y el 
área del tornillo (ecuación 8.92): 
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El esfuerzo cortante en los puntos críticos está dado por la ecuación 8.94: 
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El factor de seguridad está dado por la ecuación 8.95: 
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de donde, NB = 5.8, NC = 7.4 y ND = 8.2.  La sección más crítica con respecto a la resistencia 
del núcleo es la sección B (tramo AB), y el factor de seguridad es: 
.8.5=N  
Este factor de seguridad es grande; sin embargo, deben preverse sobrecargas debido a la 
aplicación de cargas mayores a las de diseño de la prensa; además, las cargas en el tornillo 
son variables y éste debe tener suficiente resistencia a la fatiga.  Como se verá más adelante, 
el cálculo de la resistencia a la fatiga del tornillo arroja un factor de seguridad mucho menor. 
Verificación de la resistencia al cortante de los filetes: 
De acuerdo con Norton[1], la verificación de la resistencia al barrido de los filetes del tornillo 
no es necesaria, ya que LT = 50 mm > 0.5d = (0.5)(22.23 mm) = 11.1 mm (ecuación 8.110).  
Se efectuará la verificación de la resistencia al cortante de la tuerca.  De acuerdo con las 
ecuaciones 8.96 y 8.98: 
.
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La fuerza es FT = 10000 N, d = 0.02223 m, p = 0.00424 m, Wo = 0.63 (tabla 8.6, rosca 
Acme) y nf se toma entre 1 y Nf = LT /p = (50 mm)/(4.24 mm) = 11.8 filetes.  Teniendo en 
cuenta que la tuerca es de bronce (material relativamente flexible), los filetes se deformarán 
haciendo que los esfuerzos se distribuyan en un gran número de filetes, a pesar de los errores 
de manufactura.  Tomamos nf = 5, es decir, cinco filetes soportarían la carga mientras los 
restantes no.  Reemplazando estos valores: 
.MPa 08.16
)5)(m 00424.0)(63.0)(m 02223.0(
N 10000
2
3
==
πsba
S  
El factor de seguridad de la tuerca, con respecto a la falla por cortante, se obtiene 
despejándolo de la ecuación 8.101: 
.5.2
MPa 6.081
)MPa 69)(577.0(
===
sba
ys
ba S
S
N  
La tuerca de bronce tiene suficiente resistencia al barrido. 
Verificación de la resistencia a flexión de los filetes: 
Los esfuerzos por flexión en los filetes están dados por las ecuaciones 8.103 y 8.104.   
Sabiendo que h = p/2 (tabla 8.8, rosca Acme), Wi = 0.77 y Wo = 0.63 (tabla 8.6, rosca 
Acme): 
Tornillo: MPa. 1.21
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Los factores de seguridad se calculan con la ecuación 8.105: 
 tuerca.la para     ,7.2
5.25
69
y        tornillo,el para     ,0.19
1.21
400
==== flexflex NN  
Verificación de la resistencia a la fatiga: 
La figura 8.41 muestra los estados de esfuerzo de dos puntos críticos de cada sección de 
análisis del tornillo.  Por lo tanto, se analizarán seis puntos críticos.  El análisis del punto 1 
de la sección C produce lo siguiente. 
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Figura 8.41  Estados de esfuerzo en la raíz del filete 
Usando la ecuación 8.112: 
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Estos valores corresponden a los esfuerzos nominales máximos.  Tomando Fmin = 0, FTmin = 
0 y Tmin = 0 (los esfuerzos mínimos serían iguales a cero), entonces Fm = Fa = F/2, FTm = FTa 
= FT / 2  y Tm = Ta = T / 2, y, según las ecuaciones 8.113 y 8.114, los esfuerzos medios y 
alternativos serían la mitad de los valores dados arriba: 
SXXm = SXXa =10.56 MPa,     SYYm = SYYa = 0,     SZZm = SZZa = −8.77 MPa, 
SsYZm = SsYZa =14.86 MPa,     SsXYm = SsXYa = SsZXm = SsZXa = 0. 
De la tabla 5.4 (capítulo 5), el factor de concentración de esfuerzos por fatiga se toma como 
Kf = 2.8.  La rosca es tallada, la dureza es menor de 200 HB y se asume el valor para rosca 
cuadrada.  Este factor es válido para carga axial y flexión, pero se asume también para 
torsión.  Entonces, usando la ecuación 5.35 (Kff = Kf) y la 5.33 (Kfm = Kf): 
K ff (M ) = K ff (F ) = K ff (T ) = K fm(M ) = K fm(F ) = K fm(T ) = K f = 2.8. 
De las ecuaciones 8.115 y 8.116 se obtiene: 
σ XXm =σ XXa = 29.56 MPa,     σ YYm =σ YYa = 0,     σ ZZm =σ ZZa = −24.55 MPa,
τ YZm =τ YZa = 41.58 MPa,     τ XYm =τ XYa =τ ZXm =τ ZXa = 0.
St
x
z y
Sflex
F
F
St
Sflex
SsT
SsT
1
2
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Los esfuerzos equivalentes están dados por las ecuaciones 8.117 y 8.118: 
MPa. 96.85== aeme σσ  
Con estos esfuerzos se calcula el factor de seguridad de la ecuación 8.119.  La resistencia a 
la fatiga corregida se determina con: Kb = 1.24 (de[mm])
–0.107 = 0.910 (ecuaciones 5.23, 5.21 
y 5.22, tomando las condiciones más críticas, con de ≈ dr = 0.01798 m), Kc × Ke = 0.583 
(dado), Kd = 1 (ecuación 5.26), Kcar = 0.7 (ecuación 5.28, para carga axial, para la cual Kcar 
es menor), K = 0.371 (ecuación 5.20), Se' = 0.5Su = 300 MPa (ecuación 5.2), Sn = KSe' = 
111.3 MPa (ecuación 5.50, vida infinita).  Note que no se requiere Ka, debido a que el valor 
de Kf = 2.8 ya tiene en cuenta que la rosca es tallada.  Entonces, de la ecuación 8.119 
(Goodman modificada): 
.1.109.1
3.111
96.85
600
96.85
   ,   quer y verifica  ,
1
1
≈=⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛ +=≤+=
−
N
N
S
σ
SSN
y
maxe
n
ae
u
me σσ  
De la ecuación 8.120, σmaxe = 61.4 MPa < Sy / N = 400/1.09 = 367 MPa.  Entonces, el punto 
crítico de análisis tiene un factor de seguridad mayor para la fluencia: 400/61.4 = 6.5. 
Este cálculo corresponde al del punto 1 de la sección C.  La tabla 8.10 presenta el resultado 
para todos los puntos críticos. 
Se concluye que el punto más crítico es el punto 1 de la sección C, “seguido” muy de cerca 
por punto 1 de la sección D.  Esto parece indicar que el tramo más crítico es el CD y que el 
punto crítico tiene un factor de seguridad de aproximadamente N = 1.1, por lo que el tornillo 
tendría vida infinita con respecto a la falla por fatiga. 
Por otro lado, debe verificarse la resistencia a la fatiga de la tuerca, la cual dependerá de 
todas las dimensiones de ésta y de la forma en que las fuerzas se transmitan de la viga en “I” 
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Tabla 8.10  Cálculo del factor de seguridad para la fatiga 
Punto 
-
Sección 
Kcar K 
Sn 
(MPa) 
SXXm = 
SXXa 
(MPa) 
SZZm = 
SZZa 
(MPa) 
SsYZm 
= SsYZa 
(MPa) 
XXm = 
XXa 
(MPa) 
ZZm = 
ZZa 
(MPa) 
YZm = 
YZa 
(MPa) 
me = 
ae 
(MPa) 
N 
1-B
1 0.530 158.9 
10.56 
0 19.79 
29.56 
0 55.42 100.4 1.25 
2-B –10.56 –29.56
1-C
0.7 0.371 111.3 
10.56 
-8.77 14.85 
29.56 
–24.55 41.58 
85.96 1.09 
2-C –10.56 –29.56 77.06 1.22 
1-D 10.56 
-17.53 9.91 
29.56 
–49.10 27.75 
83.93 1.12 
2-D –10.56 –29.56 64.36 1.46 
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a la tuerca.  Además, debe también verificarse la resistencia del tornillo con respecto a la 
posibilidad de pandeo. 
Si el tornillo (o la tuerca) no tiene suficiente resistencia, debe rediseñarse, por ejemplo, 
aumentando el diámetro del tornillo o cambiando su material (o el de la tuerca).  
Verificación de tornillo autoasegurante: 
En esta aplicación se requiere que el tornillo sea autoasegurante con el fin de que la fuerza 
ejercida por la pieza a prensar no devuelva la placa.  El tornillo es autoasegurante si μ > tanλ 
cosαF.  De la ecuación 8.71: 
).3.84 donde (de     0671.0
)m 02012.0(
m 00424.0
 
tan °==== λ
ππ
λ
md
l
 
,15.00649.0)5.14)(cos0671.0(costan =<=°= μαλ F  
lo que indica que el tornillo (por sí solo) es autoasegurante.  Cabe anotar que el cojinete de 
empuje mejora la condición de autoaseguramiento. 
Eficiencia: 
La eficiencia del sistema tornillo-tuerca está dada por la ecuación 8.91: 
.30.0
)mN 57.22(2
)m 00424.0)(N 10000(
 2
 
=
⋅
==
ππ sT
lW
e  
Como en el cojinete axial existen pérdidas de energía por fricción, la eficiencia de la prensa 
es menor (ecuación 8.89): 
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Esta eficiencia de 15% es bastante baja.  Para mejorarla puede reducirse el coeficiente de 
fricción del tornillo y del cojinete mediante una adecuada lubricación.  Además, podría 
reemplazarse el cojinete de contacto deslizante por un rodamiento axial de bolas o rodillos 
(cojinete de contacto rodante), el cual absorbe sólo una pequeña cantidad de energía. 
8.4 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
En este capítulo se hizo un estudio introductorio de los tornillos de unión y los tornillos de 
potencia.  Algunos temas adicionales a los estudiados aquí son tipos de pernos, manufactura de 
pernos, métodos para el control de la precarga y arreglos de pernos al cortante.  Se propone al 
estudiante que quiera conocer sobre estos temas consultar la referencia [1].  En las secciones 
8.2.5 y 8.3.8 se presentaron resúmenes sobre tornillos de unión y tornillos de potencia 
respectivamente.  Es de anotar que muchos textos de diseño presentan ejemplos de tornillos de 
potencia en los que sólo hay una sección crítica en donde tanto la fuerza axial como el par de 
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torsión son máximos.  En este capítulo se presentó un ejemplo en donde se aprecia que éste no 
siempre es el caso; es necesario trazar un diagrama de cuerpo libre y los diagramas de carga axial 
y par de torsión e identificar las diferentes secciones críticas.  Más aún, en el ejemplo 4.6 del 
capítulo 4 se vio que puede ser necesario trazar también los diagramas de cizalladura y momento 
flector. 
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8.6 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-8.1 La conexión mostrada está sometida a
una carga externa de 1124 lbf.  El perno es de
acero grado SAE 8 con rosca UNF.
(a) Determinar el diámetro del perno
utilizando la ecuación para tracción inicial
desconocida.
(b) Calcular la tracción inicial y el par de
apriete correspondiente si Si = 0.75Sp.  Los
pernos deben lubricarse antes del apriete.
(c) Calcular el factor de seguridad con base
en la resistencia límite y el factor de
seguridad con respecto a la separación de
partes.
Libardo Vicente Vanegas Useche
Figura E-8.1 
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(a) Calcule un diámetro medio, dm, de prueba, con base en un esfuerzo de aplastamiento
permisible de 20 MPa.  Asuma ϕ = LT /dm = 2.
(b) Determine la longitud de las tuercas (estandarizada en mm).
(c) Halle el par de torsión requerido en cada tornillo para subir la carga y el par necesario para
bajarla.
(d) Determine el factor de seguridad del núcleo y los factores de seguridad de los filetes por
aplastamiento, por cortante (barrido de los filetes) y por flexión, usando ecuaciones de
diseño estático.  Tome nf  = 2.63.
(e) Calcule la eficiencia de los tornillos.
(f) ¿Cuál debe ser la potencia mínima aproximada que debe tener el motor eléctrico del sistema,
si la velocidad de la plataforma debe ser de 0.02 m/s?
(g) Calcule el mínimo coeficiente de fricción que debe existir entre las tuercas y los tornillos
para que el tornillo sea autoasegurante.
E-8.3 Se utilizan 8 pernos para la unión de dos
tramos de tubería.  El diámetro interior del tubo es 4
in y lleva una presión de vapor de agua de 1500 psi.
El diámetro exterior del prensaestopas que se utiliza
es 6 3/16 in; cada brida tiene ½ in de espesor.  La
presión requerida en el empaque de la brida, antes de
aplicar presión en el tubo, es de 1000 psi.  El espesor
y módulo de elasticidad del empaque son 0.4 mm y
1500 kgf/cm2.  Determinar:
(a) El diámetro de los pernos UNC de acero SAE
grado 4, utilizando la ecuación para tracción
inicial desconocida.
Soporte con cojinetes 
rígidos de bolas 
Plataforma para elevar 
carga – tuercas 
Soporte inferior con 
rodamientos de 
empuje y 
rodamientos radiales 
Accionamiento de los tornillos mediante 
motor eléctrico y transmisión por cadenas 
Tornillos Acme 
Entrada de potencia 
Figura E-8.2 
Figura E-8.3 
φ 6 3/16”
½” ½” 
 0.4 mm 
φ 4”
(interior) 
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E-8.2 Se requiere diseñar cuatro tornillos Acme para el accionamiento de una plataforma para
elevar una carga máxima de 80 kN (incluyendo la plataforma).  Los tornillos y las tuercas
deberán estar lubricados (asuma un coeficiente de fricción de 0.10).  Desprecie la fricción en los
rodamientos.  Las tuercas y los tornillos son de acero SAE 1050 templado y revenido a 1200 °F.
415 
(b) La tracción inicial y el par de apriete necesarios
para garantizar la presión necesaria en el
empaque.
(c) Hacer las comprobaciones necesarias (y
recalcular si es necesario).
(d) Hallar N por el criterio de Goodman
modificada, si la presión en el tubo varía entre 0
y 1500 psi y la rosca es laminada (tome
superficie forjada).  Asuma conservadoramente
que las raíces son planas y elija una
confiabilidad de 99.9%.
E-8.4 Un tornillo de acero SAE 1050 laminado en frío con rosca Acme, el cual se usa para
accionar el gato mecánico de la figura, tiene las siguientes dimensiones: diámetro medio, dm =
0.667 in, diámetro mayor, d = 0.75 in, diámetro menor, dr = 0.583 in, paso, p = 0.167 in, y área
de esfuerzo a tracción, At = 0.307 in
2.  El gato posee dos tuercas de 1 in de longitud cada una y
del mismo material que el del tornillo.  Tome μ = 0.2, Sys = 0.577Sy  y nf = 0.5LT/p = 3.
Determinar:
(a) La fuerza máxima de tracción que puede aplicarse al tornillo (tenga en cuenta los diferentes
tipos de falla estática que pueden ocurrir en el tornillo y la tuerca).  Para reducir el riesgo de
falla por fatiga o por posibles sobrecargas, tome un factor de seguridad permisible (estático)
de 10 para todas las solicitaciones.  ¿Cuál es la sección o secciones más críticas del tornillo?
(b) Con la fuerza calculada en (a), determine los factores de seguridad del núcleo, por
aplastamiento, flexión y barrido de los filetes de la tuerca y el tornillo.  Determine, además,
el par de torsión para subir la carga y el par para bajarla.
(c) Calcule la eficiencia del tornillo.
(d) Verifique que el tornillo es autoasegurante.
Figura E.8.4 
W 
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(TECO/von Mises, sin tener en cuenta el efecto de columna), Nap = 9.5 (tuerca y tornillo), 
Nba = 5.0 (tornillo) y Nba = 5.1 (tuerca) tomando Sys = 0.577Sy, Nflex = 6.7 (tornillo) y Nflex 
= 5.5 (tuerca); (e) e = 39.1%; (f) PM ≥ 4.09 kW + pérdidas en la transmisión por cadenas; 
(g) μmin = 0.065.
Nota: un análisis por fatiga del tornillo produce N ≈ 0.4 para vida infinita; por lo tanto, el 
tornillo no sería seguro.  Un diámetro medio seguro a la fatiga sería dm = 1.375 in, con el 
cual N ≈ 1.1 para vida infinita, LT = 70 mm, Ts = 56.63 N⋅m, Tb = 15.77 N⋅m, N = 19.4 
(TECO/von Mises, sin tener en cuenta el efecto de columna), Nap = 24.6 (tuerca y 
tornillo), Nba = 13.3 (tornillo) y Nba = 13.0 (tuerca) tomando Sys = 0.577Sy, Nflex = 17.7 
(tornillo), Nflex = 14.2 (tuerca), e = 35.7%, μmin = 0.056. 
E-8.3 (a) d = 3/4 in; (b) Fi = 1746 lbf, Si = 5.22 ksi, Ti = 235.7 lbf⋅in a 275.0 lbf⋅in; (c) Nsep =
4.1,  N = 10.4.  Sabiendo que d < 1 in, si la tuerca y el tornillo son del mismo material, no 
habrá barrido de los filetes siempre que LT ≥ 0.5d, ya que la resistencia al barrido será 
mayor que la del núcleo.  (d) N = 1.02 y Nfluencia = 9.1. 
Nota: una verificación de la resistencia de los filetes al barrido por fatiga produciría Nba = 
1.01 y Nba-fluencia = 6.4, asumiendo Kb = 1 (el filete es pequeño), Kfm = Kff = 3 (el mismo 
del núcleo) y  nf = 2.63. 
E-8.4 (a) Fuerza máxima de tracción = FT = 4.32 kN = 971 lbf (el tramo crítico es el
comprendido entre el extremo derecho de la tuerca derecha y el extremo izquierdo del 
acople de la palanca); (b) N = 10.0, Nap = 45.4 (tuerca y tornillo), Nflex = 31.4 (tornillo), 
Nflex = 27.0 (tuerca), Nba = 23.5 (tornillo), Nba = 24.7 (tuerca), Ts = 10.65 N⋅m, Tb = 4.57 
N⋅m, Ts’ = 21.3 N⋅m, Tb’ = 9.04 N⋅m; (c) e = 27.4%; (d) el tornillo es autoasegurante ya 
que Tb’ > 0 (o μ = 0.2 > tanλ cosαF = 0.077). 
Nota: una verificación de la resistencia a la fatiga del tornillo produce N ≈ 1.5 (y Nfluencia 
= 9.5) (con Kc = 0.753 y asumiendo tornillo mecanizado).  La sección crítica es alguna 
sección cercana a la sección intermedia de la tuerca derecha.  El punto crítico es aquel 
donde el esfuerzo por flexión en los filetes es negativo. 
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Respuestas: 
E-8.1 (a) d = ½ in; (b) Fi = 14.4 kips, Si = 90.0 ksi, Ti ≈ 1296 lbf⋅in; (c) N = 9.7, Nsep = 22.8.
E-8.2 (a) dm = 0.792 in; (b) LT = 40 mm; (c) Ts = 34.52 N⋅m, Tb = 7.23 N⋅m; (d) N = 6.1
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DISEÑO DE RESORTES 
9.1 INTRODUCCIÓN 
Los resortes son elementos de máquinas ampliamente utilizados.  En un sentido general, se 
podría decir que un resorte es un elemento que se deforma cuando se le aplica una carga; por lo 
tanto, cualquier pieza tiene características de resorte, ya que todo material (conocido) se deforma 
al aplicársele una carga.  El término “resorte” en este capítulo se toma en un sentido menos 
amplio, refiriéndose a elementos de máquinas elaborados con geometrías particulares y cuya 
deformación es relativamente grande, cuando se aplica una carga. 
Entre otros propósitos, los resortes se utilizan: 
1. Para absorber energía o cargas de choque.  Por ejemplo, la suspensión de un vehículo
puede constar de resortes helicoidales (figura 9.1.a) o de ballesta (figura 9.10), los cuales
absorben las cargas de choque producidas por irregularidades en la carretera, reduciendo los
movimientos bruscos y golpes en el chasis del vehículo.
2. Como elementos motores o fuentes de energía.  Por ejemplo, en los relojes y juguetes de
cuerda se suelen utilizar resortes de cintas enrolladas en espiral.  Al hacer girar un extremo
del resorte, con respecto al otro, se genera una deflexión, almacenándose una energía de
deformación.  La cinta trata de enderezarse, y de esta manera entrega energía (figura 9.9).
3. Para mantener cierta posición o fuerza sobre algún elemento.  En algunos dispositivos,
como en máquinas de troquelar y en levas y seguidores, se requiere cierta fuerza entre dos
elementos.  Esto se puede lograr mediante un resorte sometido a una deformación tal que
produzca la fuerza necesaria.
4. Para absorber vibraciones.  En ciertas máquinas es necesario reducir al máximo las
vibraciones que pueden provenir de otras máquinas. Ciertos resortes o combinación de ellos
pueden reducir vibraciones de diferentes frecuencias.
5. Para convertir deformación en fuerza, en elementos de medición como acelerómetros y
manómetros.
Este capítulo se concentra principalmente en el diseño de resortes helicoidales de compresión 
(sección 9.3), aunque también se describen diferentes tipos o configuraciones de resortes 
(sección 9.2).  El diseño de otros tipos de resortes puede encontrarse en la literatura[1-3]. 
Los resortes helicoidales de compresión se usan en suspensiones de automóviles, bolígrafos, 
trenes de válvulas, pisones de máquinas de troquelar, frenos y embragues de discos, entre 
muchas otras aplicaciones.  La figura 9.1 muestra algunas de éstas.  Como en la mayoría de 
casos los resortes están sometidos a cargas variables, éstos deben diseñarse con base en su 
resistencia a la fatiga. 
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Figura 9.1  Algunas aplicaciones de resortes helicoidales de compresión 
9.2 TIPOS Y CONFIGURACIONES DE RESORTES 
En esta sección se mencionan algunos tipos y configuraciones de resortes, clasificados así[1]. 
- Resortes helicoidales de compresión
- Resortes helicoidales de extensión
- Resortes de torsión
- Roldanas de resorte
- Resorte de voluta de compresión
- Resortes en forma de viga
- Resortes de energía o motores
- Resortes de hojas o muelles de ballesta
9.2.1 Resortes helicoidales de compresión
Los resortes helicoidales de compresión están hechos de alambre enrollado en forma de hélice y 
están diseñados para soportar cargas de compresión.  Normalmente, el alambre de un resorte 
helicoidal es de sección circular, cuadrada, elíptica o rectangular.  La figura 9.2 muestra cinco 
tipos de resortes helicoidales de compresión. 
El resorte estándar (figura 9.2.a) es de paso50, p, constante y de tasa51, k, constante, es decir, un 
determinado incremento de fuerza produce siempre la misma deformación.  El resorte de paso 
variable (figura 9.2.b) tiene paso variable y tasa variable.  La tasa de este resorte cambia 
(aumenta), cuando las espiras que están más juntas se tocan, dejando entonces la deformación 
subsecuente a las espiras con mayor paso.  Los resortes de paso variable, barril y reloj de arena 
(figuras 9.2.b a d) minimizan oscilaciones resonantes y vibración; los resortes de barril y reloj de 
arena se usan principalmente para que su frecuencia natural sea diferente de aquella de un resorte 
50 Paso es la distancia entre dos puntos equivalentes de dos espiras consecutivas. 
51 Como se explicará más adelante, la tasa del resorte, k, es la relación entre un incremento infinitesimal de la fuerza aplicada y la 
deformación axial (infinitesimal) causada. 
(a) Resorte helicoidal para la
suspensión de un automóvil
(b) Resorte helicoidal
de un bolígrafo
(c) Resorte helicoidal para
la válvula de un motor
Chasis del 
automóvil 
Llanta 
Brazo 
oscilatorio 
Pistón 
Válvula 
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estándar[1].  El resorte cónico (figura 9.2.e) puede tener tasa constante o creciente.  Su principal 
ventaja es que éste puede deformarse hasta una altura igual al diámetro del alambre, si las espiras 
tienen espacio para anidarse. 
Figura 9.2  Resortes helicoidales de compresión 
9.2.2 Resortes helicoidales de extensión 
Los resortes helicoidales de extensión también tienen forma helicoidal y están diseñados para 
soportar cargas de tracción.  La figura 9.3 muestra un resorte helicoidal de extensión de tasa 
constante.  Una desventaja de este resorte es que si se rompe (usualmente por el gancho) es 
incapaz de soportar la carga.  Por ejemplo, un peso sostenido por el resorte caería si este último 
se quiebra.  Para evitar esto, puede usarse un resorte de barra de extensión, como el de la figura 
9.4.  Al someter el sistema a “tracción”, las barras comprimen el resorte helicoidal de 
compresión y, si éste se fractura, soportará la carga con seguridad. 
Figura 9.3  Resorte helicoidal de extensión 
Figura 9.4  Resorte helicoidal de compresión con barras de extensión 
(a) estándar
k = constante
(b) paso variable
k variable (c) barril (d) reloj de arena (e) cónico
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9.2.3 Resortes de torsión 
La figura 9.5 muestra un resorte de torsión de tasa 
constante, el cual tiene alambre se sección 
circular y está enrollado en forma helicoidal.  Al 
aplicar un par al resorte, tal como se indica, se 
deforma de tal manera que su diámetro se reduce, 
lo que implica que el alambre se debe curvar aún 
más quedando sometido a flexión. 
Figura 9.5  Resorte de torsión 
9.2.4 Roldanas de resorte 
La figura 9.6 muestra tres tipos de arandelas o roldanas de resorte, las cuales trabajan con una 
fuerza de empuje o compresión; debido a esto, sirven, por ejemplo, para cargar axialmente 
rodamientos, eliminando su juego axial, o para mantener cierto apriete en tornillos, incluso 
cuando se han aflojado un poco. 
 
Figura 9.6  Arandelas o roldanas de resorte.  (a) La arandela 
Belleville es para cargas elevadas y bajas deformaciones. (b) El 
ranurado, debido a sus ranuras, tiene deflexiones mayores que el 
Belleville. (c) El ondulado produce cargas pequeñas 
9.2.5 Resorte de voluta de compresión 
La figura 9.7 muestra un resorte de voluta 
de compresión que, como su nombre lo 
dice, soporta cargas de compresión, y está 
formado por una cinta enrollada en forma 
de hélice.  Debido a la alta fricción entre las 
cintas del resorte, éste tiene además un 
efecto amortiguador. 
9.2.6 Resortes en forma de viga 
Los resortes en forma de viga o resortes planos son vigas de espesor pequeño, que soportan 
flexión debido a fuerzas transversales; la deformación (deflexión) del resorte al aplicar cierta 
carga es relativamente grande, debido a que la viga es delgada.  La figura 9.8 muestra dos 
(a) Belleville (b) Ranurado (c) Ondulado
Figura 9.7  Resorte de voluta de compresión 
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resortes planos, uno de ellos está empotrado y soporta una carga en el extremo, y el otro es una 
viga simplemente apoyada. 
Figura 9.8  Resortes planos o en forma de viga 
9.2.7 Resortes de energía o motores 
La figura 9.9 muestra un resorte de energía 
o motor, como el utilizado en relojes o
juguetes de cuerda, que está construido de
una cinta delgada enrollada en forma de
espiral.  El funcionamiento de este resorte
es similar al del resorte de torsión (sección
9.2.3).  Una vez deformado el resorte, éste
puede entregar energía paulatinamente
hasta que recupere su forma inicial.
9.2.8 Resortes de hojas o muelles de ballesta 
Un resorte de hojas de ballesta es esencialmente un conjunto de resortes en forma de viga 
(curva), colocados como se ilustra en la figura 9.10.  Las hojas tienen longitudes diferentes 
debido a que el momento flector en el resorte es máximo en el centro y nulo en los extremos; por 
lo tanto, la mayor resistencia se tiene en el centro del resorte, donde actúan todas las hojas.  Este 
tipo de resorte es ampliamente utilizado en la suspensión de algunos tipos de vehículos; la fuerza 
F es transmitida de la rueda al resorte, y de éste al chasis del vehículo mediante dos pasadores 
ubicados en los ojos de la ballesta principal (superior).  Cuando el resorte se deforma bajo carga, 
la distancia entre ojos aumenta, por lo que el pasador de uno de los ojos debe tener libertad de 
movimiento axial. 
Figura 9.9  Resortes de energía o motores 
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Figura 9.10  Resorte de hojas o muelles de ballesta 
9.3 RESORTES HELICOIDALES DE COMPRESIÓN 
Los resortes helicoidales de compresión, o muelles, son ampliamente utilizados en diferentes 
aplicaciones.  Los encontramos en elementos pequeños como juguetes y lapiceros, en el 
accionamiento de seguidores de levas, en embragues y suspensiones de vehículos y en procesos 
de manufactura como troquelado y forjado, entre otros.  Como se dijo en la sección 9.2, pueden 
fabricarse con alambre de sección circular, cuadrada, elíptica o rectangular, el cual se enrolla en 
forma de hélice. 
El resorte helicoidal de compresión más común es el estándar (diámetro de espiras constante y 
paso constante) de alambre redondo (figura 9.2.a).  Éste es el que se estudia con cierto detalle 
en este capítulo. 
9.3.1 Nomenclatura y características geométricas 
La figura 9.11 ilustra algunos parámetros de un resorte helicoidal de compresión con alambre 
redondo.  La figura 9.11.a muestra el resorte sin deformar; la figura 9.11.b muestra el resorte 
deformado al aplicar las fuerzas de trabajo, Fmin y Fmax; la figura 9.11.c muestra el resorte cuando 
se le aplica, al menos, la fuerza mínima que produce que todas las espiras queden en contacto 
con sus adyacentes.  A continuación se definen y describen las variables de la figura y otras.   
Pernos 
Abrazadera 
Contraflecha 
F/2 F/2 
F 
Hojas de resorte 
Abrazadera 
en U 
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Figura 9.11  Nomenclatura de los resortes helicoidales de compresión 
d : diámetro del alambre del resorte. 
Do : diámetro exterior del resorte.  Es el diámetro del cilindro imaginario más pequeño que 
contiene completamente al resorte. 
Dm :diámetro medio del resorte.  Es el diámetro del cilindro imaginario cuya superficie 
contiene el eje imaginario del alambre. 
Di : diámetro interior del resorte.  Es el diámetro del cilindro imaginario más grande que está 
dentro del resorte y no contiene ningún punto de éste. 
Estos tres diámetros se miden cuando el resorte está sin deformar (figura 9.11.a), ya que al 
aplicar una fuerza de compresión, éstos aumentan debido a la disminución del ángulo de paso, λ. 
Nt : número de espiras (totales).  Una espira es un tramo de alambre correspondiente a un ángulo 
de 360°.  El número de espiras es un número entero o real correspondiente al número de 
vueltas que se hace girar el alambre para construir el resorte. 
Na : número de espiras activas.  Es el número de vueltas del alambre que está activamente 
“trabajando”, ya que pueden existir tramos de alambre que están apoyados sobre otros y, por 
lo tanto, prácticamente no contribuyen a la deformación del resorte; esto se aclarará más 
adelante. 
p : paso del resorte.  Es la distancia entre un punto de una espira y el punto correspondiente de 
la espira siguiente, y se mide cuando el resorte no está cargado, ya que dicha distancia 
cambia al aplicar la carga. 
(a) Resorte sin deformar
(la fuerza es cero)
(b) Resorte deformado por la acción de las
fuerzas mínima, Fmin, y máxima, Fmax, de trabajo
(c) Resorte comprimido a cierre.  La fuerza es
indefinida, pero como mínimo es igual a Fc
L 
d 
p 
Di 
Dm
Do 
λ 
Fmin 
Fmin 
Fmax 
Fmax 
Lc
Fc o mayor
Fc o mayor
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L : longitud libre del resorte.  Es el largo del resorte, medido entre dos puntos extremos, cuando 
el resorte no está cargado. 
Lc : longitud de comprimido a cierre.  Es la longitud del resorte cuando éste se ha comprimido de 
tal manera que todas las espiras estén en contacto con las adyacentes.  Se recomienda que la 
diferencia entre la longitud mínima de trabajo y Lc sea al menos 10 a 15% de la primera, con 
el fin de evitar que se alcance en servicio la altura de cierre[1]. 
λ : ángulo de paso.  Es el ángulo entre la tangente de la hélice y el plano perpendicular a la línea
axial del resorte.
F : fuerza de trabajo.  En general, un resorte puede estar sometido a una fuerza cíclica que 
puede variar entre un valor mínimo, Fmin, debido a una precarga, hasta un máximo Fmax 
(figura 9.11.b). 
Fc : fuerza de comprimido a cierre.  Es la fuerza mínima que se debe aplicar para que el resorte 
tenga una longitud Lc, es decir, para que las espiras queden en contacto con las adyacentes. 
δ : deformación axial del resorte.  Es la diferencia entre la longitud libre del resorte y la
obtenida al aplicar la fuerza Fmax, es decir, es lo máximo que se acorta el resorte durante su
trabajo normal. 
δc : deformación axial del resorte cuando éste se ha comprimido a cierre. 
k : tasa del resorte.  Se le conoce también como constante de resorte, pero sólo cuando k no sea 
variable.  La tasa del resorte es la fuerza por unidad de deformación elástica. 
Para manejar el concepto de espiras “activas”, debemos estudiar los diferentes tipos de 
terminación de un resorte helicoidal de compresión.  La figura 9.12 muestra cuatro tipos de 
terminación de resortes: 
(a) Extremo simple
(b) Extremo a escuadra (preferido para resortes con d < 0.5 mm[4])
(c) Extremo simple rectificado
(d) Extremo a escuadra rectificado (preferido para resortes con d > 0.5 mm[4])
Figura 9.12  Tipos de terminado de resortes.  Los resortes en (a) y (b) son bobinados 
a la izquierda, mientras que los resortes en (c) y (d) son bobinados a la derecha 
El extremo simple es el más económico, pero no suministra una buena alineación con respecto a 
la superficie que presiona el resorte.  El extremo a escuadra rectificado suministra la mejor 
alineación; es costoso, pero es el recomendado para resortes de maquinaria (a menos que d < 0.5 
mm, caso en el cual se recomienda usar el extremo a escuadra)[4]. 
Hemos dicho que el número de espiras activas, Na, es el número de vueltas de alambre que 
trabaja, es decir, de alambre que está sometido a esfuerzo.  Las espiras o los tramos de ellas que 
(a) Extremo simple
(d) Extremo a
escuadra rectificado
(c) Extremo simple
rectificado
(b) Extremo
a escuadra
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estén apoyados sobre otras espiras no soportan esfuerzo significativo y no participan en la 
deformación del resorte; por lo tanto, en algunas ecuaciones, estos tramos de espiras no se deben 
contar y, por esto, se trabaja con Na. 
El número de espiras activas, Na, así como la longitud libre, L, y la longitud de comprimido a 
cierre, Lc, depende del tipo de terminado del resorte.  Las ecuaciones que relacionan estos tres 
parámetros con el número total de espiras, Nt, el diámetro del alambre, d, y el paso del resorte, p, 
se suministran en la tabla 9.1.  Por ejemplo, para terminado simple  Na = Nt, es decir todas las 
espiras “trabajan”, mientras que en un resorte de extremo a escuadra (rectificado o no) una espira 
en cada extremo está apoyada sobre la espira siguiente, por lo tanto, estas dos espiras no 
“trabajan” y Na = Nt – 2.  Se deja al estudiante el ejercicio de verificar las equivalencias dadas en 
la tabla. 
Tabla 9.1  Fórmulas aproximadas para determinar la longitud libre, la 
longitud de comprimido a cierre y el número de espiras[5] 
Extremos L Nt Lc 
Simple pNa + d Na (Nt + 1)d 
Simple rectificado p(Na + 1) Na + 1 Nt d 
A escuadra pNa + 3d Na + 2 (Nt + 1)d 
A escuadra 
rectificado 
pNa + 2d Na + 2 Nt d 
9.3.2 Esfuerzos 
Para determinar los esfuerzos producidos en un resorte helicoidal de alambre redondo sometido a 
compresión, hacemos el corte mostrado en la figura 9.13.a.  La carga externa F produce una 
reacción igual pero de sentido contrario en la sección de corte, de tal manera que exista 
equilibrio de fuerzas.  El par de fuerzas forma un par de torsión anti-horario, entonces, para 
garantizar el equilibrio, en la sección de corte aparece un par de torsión, T, horario, cuya 
magnitud es igual al producto de la fuerza por la distancia perpendicular entre ellas, Dm/2: 
.
2
mDFT =  (9.1) 
La fuerza cortante, F, produce un esfuerzo que se suele tomar constante en toda la sección 
(figura 9.13.b), entonces, el esfuerzo está dado aproximadamente por: 
,
 
4
2d
F
A
F
SsF π
== (9.2) 
donde A se toma igual al área de la sección transversal del alambre52. 
52 Como se verá más adelante, la sección de corte de la figura 9.13.a no es circular, ya que el corte no es perpendicular a la línea 
axial del alambre (eje de la hélice). 
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,
 
16
3d
T
J
Tc
SsT π
== (9.3) 
o si reemplazamos en ésta la ecuación 9.1:
.
 
8
3d
FD
S msT π
=  (9.4) 
Figura 9.13  Cargas internas y distribuciones nominales de esfuerzos en un 
resorte helicoidal de alambre redondo sometido a compresión 
La figura 9.14 muestra distribuciones de esfuerzos a lo largo de la línea DB de la sección de 
corte de la figura 9.13.  En la figura 9.14.a se observa que el esfuerzo producido por la fuerza 
cortante es constante a lo largo de la línea DB.  La figura 9.14.b muestra la distribución lineal de 
esfuerzos producida por el par de torsión.  De acuerdo con estas distribuciones, el punto más 
crítico de la sección es D (que es un punto “interior” de la espira), ya que en éste se suman los 
dos esfuerzos máximos dados por las ecuaciones 9.2 y 9.4; esto se observa en la figura 9.14.c 
que muestra la superposición de los dos efectos. 
Dm / 2 
F 
F 
T 
A 
C 
B D 
3 
16
d
T
J
Tc
SsT π
==
T 
(a) Al hacer el corte mostrado,
aparecen en la sección de
corte del alambre una fuerza
cortante F y un par de torsión T
(b) Se asume que la distribución de esfuerzos
cortantes producida por la fuerza F es uniforme
(c) Distribución de esfuerzos cortantes
producida por el par de torsión T
F 
A 
C 
B D 
A 
C 
B y D 
A
F
SsF =
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El par de torsión, T, produce una distribución lineal de esfuerzos a lo largo de cualquier línea 
radial (en la figura 9.13.c se muestran la distribuciones de esfuerzos a lo largo de dos líneas).  El 
esfuerzo es cero en el centro de la sección y aumenta proporcionalmente a la distancia de éste al 
punto, hasta alcanzar el máximo en la periferia de la sección.  El esfuerzo en algún punto de la 
periferia tiene dirección perpendicular a la línea radial, apunta en la dirección del par de torsión y 
está dado aproximadamente por:  
428 
Figura 9.14  Distribuciones nominales de esfuerzos a lo largo de la línea DB 
El esfuerzo en el punto D está dado por: 
.
 
4
 
8
23 d
F
d
FD
S ms ππ
+= (9.5) 
Para expresar este esfuerzo en una forma usual, hacemos lo siguiente: 
.
 2
8
 
8
33 d
Fd
d
FD
S ms ππ
+= (9.6) 
Introducimos en la ecuación el índice del resorte, C, el cual se define como: 
.
d
D
C m=  (9.7) 
De la ecuación 9.7 despejamos el diámetro del alambre, y lo reemplazamos en el segundo 
término de la ecuación 9.6: 
,
2
1
1
 
8
 2
8
 
8
333 ⎟⎠
⎞
⎜
⎝
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Cd
FD
Cd
FD
d
FD
S mmms πππ
 (9.8) 
de donde: 
.
2
1
1     donde     ,
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3 ⎟⎠
⎞
⎜
⎝
⎛ +==
C
K
d
FD
KS s
m
ss π
 (9.9) 
El factor Ks se denomina factor de cortante directo. 
El esfuerzo real en el punto D es diferente al dado por la ecuación 9.9, debido a los siguientes 
factores: 
(a) El alambre es curvo, existiendo un efecto de curvatura (concentración de esfuerzos) en el
interior de la espira.  La figura 9.15.a muestra que la distribución del esfuerzo cortante no es
lineal, debido a dicho efecto de curvatura; el esfuerzo máximo, Ssmax, es mayor que la suma
de SsF y SsT.
(a) Distribución de esfuerzos
cortantes producida por la
fuerza F
A 
C 
B D 
SsF
A 
C 
B D 
SsT
C 
B D 
A SsF + SsT 
(b) Distribución de esfuerzos
cortantes producida por el par
de torsión T
(c) Distribución total de
esfuerzos cortantes
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(b) Existe un esfuerzo de compresión en el alambre.  En la figura 9.15.b se puede observar que
la sección de corte no es perpendicular al alambre.  La fuerza F se puede descomponer en
una fuerza cortante y una pequeña fuerza normal de compresión, actuando sobre la sección
transversal del alambre.
(c) Existen otros factores tales como (a) esfuerzos residuales, al curvar el alambre53, (b)
esfuerzos debidos a una pequeña flexión, ya que al descomponer el par de torsión T con
respecto a las direcciones paralela y perpendicular al plano de la sección transversal del
alambre (figura 9.15.b) se obtiene un pequeño momento flector, y (c) las ecuaciones 9.2 a
9.9 son aproximadas, debido a que suponen que la sección de corte es la sección transversal
del alambre, cuando en realidad es una sección ovalada.
De los tres factores anteriores, el efecto de curvatura es el que más incidencia tiene sobre los 
esfuerzos.  Teniendo en cuenta esto, Wahl[6] proporciona una ecuación para el cálculo de resortes 
helicoidales de espiras muy juntas entre sí (con ángulos de paso pequeños, como se explica en la 
sección 9.3.3): 
,
 
8
3d
FD
KSS mWssmax π
==  (9.10) 
donde Ss es la notación corta de Ssmax, KW es el coeficiente de Wahl, el cual tiene en cuenta el 
efecto de curvatura y la acción del cortante directo: 
,scurW KKK =  (9.11) 
donde Kcur es el factor de curvatura y Ks, como se dijo, es el factor de cortante directo. 
Figura 9.15  Efecto de curvatura y otros efectos que afectan la distribución de esfuerzos en un 
resorte  
53 Es de anotar que se pueden introducir esfuerzos residuales benéficos en los resortes mediante asentado o granallado. Como 
estos procedimientos incrementan los costos, no todos los resortes comerciales han sido sometidos a alguno de ellos, y el 
diseñador debe decidir si se deben realizar o no.  El asentado es más benéfico para cargas estáticas, pero también lo es para 
cargas cíclicas.  Por otro lado, el granallado tiene poco valor para cargas estáticas, siendo muy efectivo para cargas cíclicas.  
Mayor información sobre esto puede obtenerse en Norton[1]. 
T 
F 
Plano de la sección 
transversal 
(a) Distribución de esfuerzos cortantes a lo
largo de la línea DB de la sección de corte
(b) La sección de corte no es paralela
a la sección transversal del alambre
C 
B D 
A 
Ssmax
Punto interior 
de la espira 
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Los valores de Kcur y Ks no se requieren para el cálculo del coeficiente KW; éste está dado por: 
,
615.0
44
14
CC
C
KW +−
−
= (9.12) 
donde C es el índice del resorte (ecuación 9.7), el cual tiene que ver con la agudeza de la 
curvatura.  De acuerdo con las ecuaciones 9.7 y 9.12, cuando el diámetro medio del resorte 
tiende a ser muy grande, comparado con el diámetro del alambre, C tiende a infinito y KW tiende 
a uno.  Esto ltimo quiere decir que el efecto de concentración de esfuerzos es nulo, ya que la 
curvatura del alambre es prácticamente inexistente.  Cuando el diámetro del alambre tiene un 
valor cercano al diámetro medio del resorte, C es pequeño y KW es grande, lo que implica un 
gran efecto de curvatura. 
Del párrafo anterior se deduce que, para reducir el efecto de concentración de esfuerzos por 
curvatura, debe tomarse un valor grande de C; sin embargo, entre más alto sea el índice del 
resorte, mayores tenderán a ser el diámetro medio del resorte, el espacio ocupado 
diametralmente, la cantidad de alambre, el par de torsión y el esfuerzo en el alambre.  Teniendo 
en cuenta las recomendaciones de diferentes autores[1-3], el ndice del resorte debe estar 
preferiblemente entre 6 y 12, con un valor mínimo de 4.  La figura 9.16 suministra curvas 
para KW y Ks, las cuales fueron trazadas usando las ecuaciones 9.12 y 9.9, respectivamente. 
C
Figura 9.16  Coeficiente de Wahl, KW, y factor de cortante directo, Ks 
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Figura 9.17  Determinación del ángulo de paso, λ 
(a) Una espira del resorte,
de paso, p, ángulo de paso,
λ, y diámetro medio, Dm.
(b) Espira completa estirada
p 
π Dm
λ 
p 
Dm
λ 
9.3.3 Ángulo de paso 
Como se dijo, la ecuación 9.10 propuesta por Wahl[6] es válida para espiras muy juntas entre sí, 
es decir,  para ángulos de paso, λ  , pequeños.  Entre más pequeño sea λ  , más exacta es la 
ecuación.  Se recomienda usar dicha ecuación para λ  ≤ 12°; sin embargo, puede utilizarse para 
valores un poco mayores aceptando que su exactitud es menor. 
Para determinar la ecuación para el cálculo del ángulo de paso, considere la figura 9.17.  La 
figura 9.17.b muestra la espira de la figura 9.17.a, la cual ha sido “estirada” hasta volverla recta, 
y cuya proyección sobre la horizontal es igual a π  Dm.  De la figura 9.17.b se obtiene: 
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9.3.4 Deformación de resortes helicoidales de alambre redondo 
Como se estudió en la sección 9.3.2, en el alambre de un resorte aparece, además de torsión, 
cortante directo, carga axial y flexión; sin embargo, puede calcularse una deformación 
aproximada teniendo en cuenta sólo el efecto producido por la torsión.  La deformación de un 
elemento recto de sección circular sometido a torsión está dada por: 
.
JG
TLa=θ  (9.14) 
Analizando el caso del alambre del resorte, las variables de la ecuación 9.14 son: 
- T = FDm / 2: par de torsión.
- J = π d 4 / 32: momento polar de inercia de la sección del resorte.
- G: módulo de rigidez, y
- La ≈ π Dm Na (en resortes de espiras muy juntas, es decir, de ángulo de paso pequeño):
longitud activa del alambre
Reemplazando estos datos se obtiene que: 
.
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π
π
θ  (9.15) 
La deformación o desviación angular multiplicada por el radio medio, Dm/2, dará 
aproximadamente la deformación axial del resorte (ver figura 9.18): 
.
2
mDθδ =  (9.16) 
Figura 9.18  La deformación axial de un resorte helicoidal 
es aproximadamente el ángulo de torsión por el radio 
medio del resorte 
Reemplazando la ecuación 9.15 en la 9.16 se obtiene: 
.
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Dm/2 
Dm/2 
δ 
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,
δd
dF
k =  (9.18) 
donde dF es un incremento infinitesimal de la fuerza sobre el resorte y dδ es la deformación 
infinitesimal producida.  En este capítulo consideraremos resortes de tasa constante55, es decir, 
resortes lineales, caso en el cual, la ecuación 9.18 puede expresarse como: 
.
δ
F
k =  (9.19) 
Reemplazando la deformación, dada por la ecuación 9.17, en la ecuación 9.19 se obtiene: 
.
8
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k ==  (9.20) 
La ecuación 9.19 indica que la relación fuerza-deformación es constante.  Sin embargo, esta 
relación no es constante cuando la deformación es pequeña o cuando el resorte se aproxima a su 
longitud de cierre.  Se recomienda que k se defina entre 15% y 85% aproximadamente de su 
deflexión total, y que la deformación de trabajo esté también en este rango.[1] 
Cuando se combinan varios resortes, puede encontrarse una tasa equivalente, la cual dependerá 
de la forma en que se configuren los resortes.  Por ejemplo, los resortes pueden estar en serie, 
como en la figura 9.19.a, en paralelo (figura 9.19.b), etcétera.  En los resortes en serie, éstos 
están sometidos a la misma fuerza, mientras que la deflexión es la suma de las deflexiones 
individuales.  Por el contrario, los resortes en paralelo se deforman la misma cantidad, pero la 
fuerza aplicada al conjunto es la suma de las fuerzas en los resortes.  Teniendo en cuenta esto, la 
tasa equivalente está dada por: 
Para resortes en serie: 
.
1
...
111
21 nkkkk
+++= (9.21) 
54 Budynas y Nisbett[3] derivan una ecuación similar a la 9.l7, utilizando el teorema de Castigliano. 
55 En realidad, k no es absolutamente constante, aunque es prácticamente constante en un rango de deflexión entre el 15% y el 
85% de su deflexión total.  Por lo tanto, el resorte debería tener un rango de deflexión de trabajo que esté dentro del 
rango dado[4]. 
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Wahl halló que la deformación real concordaba bien con los valores calculados por la ecuación 
9.17 (con un error entre 1 % y 2 %), siempre y cuando no se exceda el límite elástico[2].54 
9.3.5 Tasa del resorte 
La tasa del resorte, k, es muy importante, ya que nos relaciona la deformación sufrida por un 
resorte con la fuerza aplicada.  Se le conoce también como módulo, relación, escala, gradiente 
y constante (sólo cuando k no sea variable) del resorte y es la fuerza por unidad de 
deformación elástica, es decir, es la pendiente de su curva fuerza-deformación: 
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Para resortes en paralelo: 
....21 nkkkk +++=  (9.22) 
Note que la ecuación 9.21 es equivalente a la 8.26 del capítulo 8. 
(a) Resortes en serie (b) Resortes en paralelo
Figura 9.19  Resortes en serie y en paralelo 
9.3.6 Materiales para resortes 
Los materiales para resortes deben tener altas resistencias a las cargas estáticas y a las cargas 
variables, con el fin de soportar las grandes fuerzas de trabajo.  Además, deberían tener módulos 
de elasticidad pequeños, con el fin de que tengan una gran capacidad de almacenamiento de 
energía (área bajo la porción elástica de la curva esfuerzo-deformación).  El número de 
materiales adecuados para resortes es limitado[1].  Los materiales más utilizados para la 
fabricación de resortes pertenecen a las siguientes categorías: aceros al carbono (medio y alto 
contenido de carbono), aceros aleados, aceros resistentes a la corrosión, bronce fosforado, latón 
para resortes, cobre al berilio y diversas aleaciones de níquel[3]. 
Los materiales pueden ser trabajados en frío o en caliente.  La mayoría de resortes para servicio 
ligero se hace de alambre redondo o rectangular estirado en frío o de cintas delgadas laminadas 
en frío.  Los resortes para servicio pesado (como en la suspensión de automóviles) típicamente se 
hacen mediante laminado en caliente o forja y se tratan térmicamente[1].  Algunas veces se 
efectúan tratamientos mecánicos como pre-esforzado (o asentado) y granallado, para mejorar las 
propiedades de resistencia.  El granallado consiste en impactar la superficie del resorte con un 
chorro de granalla (como municiones) de un material con cierta dureza.  Los impactos producen 
fluencia, generándose esfuerzos residuales de compresión benéficos.  Este procedimiento es muy 
eficaz para cargas variables, pero no es muy útil para cargas estáticas. 
F 
F 
k1
k2
F1 + F2 + F3 
F1 + F2 + F3 
k1 k2 k3
δ1 
δ2 
δ 
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Material Designaciones Descripción 
Alambre estirado 
en frío (estirado 
duro) (0.60 - 0.70 
C) 
UNS G10660 
AISI/SAE 1066 
ASTM A227-47 
Es el acero de resorte de uso general de menor costo.  
Se usa cuando la exactitud, la deformación y la 
duración no son muy importantes (no adecuado para 
cargas variables o de impacto).  Diámetros de 0.8 a 
12 mm[3] (o 0.8 a 16 mm[1])).  Rango de temperaturas 
0 a 120 °C. 
Alambre revenido 
en aceite (0.60 - 
0.70 C) 
UNS G10650 
AISI/SAE 1065 
ASTM A229-41 
Mayor costo que el del SAE 1066, pero menor que el 
del SAE 1085.  No es adecuado para cargas variables 
o de impacto.  Diámetros de 3 a 12 mm[3], aunque es
posible obtener otros tamaños (0.5 a 16 mm[1]).
Rango de temperaturas 0 a 180 °C.
Alambre para 
cuerda musical                                                 
(0.80 - 0.95 C) 
UNS G10850 
AISI/SAE 1085
ASTM A228-51 
Es el mejor, más resistente a la tracción, más 
resistente a la fatiga, más tenaz y más utilizado para 
resortes pequeños.  Diámetros de 0.12 a 3 mm[3] (o 
0.10 a 6.5 mm[1]).  Rango de temperaturas 0 a 120 
°C.  
Alambre revenido 
en aceite 
AISI/SAE 1070 
ASTM A230 
Calidad de resorte de válvula.  Adecuado para cargas 
variables. 
Acero al cromo-
vanadio 
UNS G61500 
AISI/SAE 6150 
ASTM A231-41 
Es el acero aleado más utilizado para aplicaciones 
con esfuerzos más elevados que los que soportan los 
aceros duros al carbono, y aquellas donde se 
necesiten alta resistencia a la fatiga y gran 
durabilidad.  Soportan cargas de impacto.  
Ampliamente utilizado en válvulas de motores de 
avión.  Diámetros de 0.8 a 12 mm.  Temperaturas 
hasta 220 °C. 
Acero al cromo-
silicio 
UNS G92540 
AISI/SAE 9254 
ASTM A401 
Es excelente para aplicaciones con altos esfuerzos, en 
las que se requiera tenacidad y gran duración.  El 
segundo más resistente después del alambre para 
cuerda musical.  Dureza Rockwell aproximadamente 
entre C50 y C53.  Diámetros de 0.8 a 12 mm.  
Temperaturas hasta 220/250 °C. 
Acero inoxidable 
SAE 30302 
ASTM A313 
(302) 
Adecuado para carga variable. 
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La tabla 9.2 presenta las características y aplicaciones de los aceros más utilizados para 
resortes[3].  De manera similar, la tabla 9.3 suministra dicha información para otras aleaciones 
comunes para resortes.  El alambre redondo es el material más utilizado para resortes y está 
disponible para diversos materiales en un amplio rango de tamaños[1].  La tabla 9.4 presenta los 
tamaños de alambre que comúnmente se encuentran disponibles.  Rangos de tamaño de alambre 
que típicamente están disponibles para varios aceros comunes se suministran en la tabla 9.2. 
Tabla 9.2  Aceros duros, aceros aleados y aceros inoxidables para resortes[1,3,7] 
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Tabla 9.3  Otras aleaciones comunes para resortes[1,7] 
Material Designaciones Descripción 
Latón para resorte 
SAE CA-260 
ASTM B134, 
#260 
Baja resistencia.  Buena resistencia a la corrosión. 
Bronce fosforado 
SAE CA-510 
ASTM B159 
Mayor resistencia que el latón.  Mejor resistencia a la 
fatiga.  Buena resistencia a la corrosión.  No puede 
ser tratado térmicamente o doblado a lo largo del 
grano. 
Cobre al berilio 
SAE CA-172 
ASTM B197 
Mayor resistencia que el latón.  Mejor resistencia a la 
fatiga.  Buena resistencia a la corrosión.  Puede ser 
tratado térmicamente o doblado a lo largo del grano.  
Costo elevado. 
Inconel X-750 - 
Aleación de cromo-níquel.  Resistencia a la 
corrosión.  Muy alto costo; puede superar en 30 
veces el del acero ASTM A227. 
Tabla 9.4  Diámetros preferidos de alambre para resortes[1] 
Pulgadas Milímetros 
0.004, 0.005, 0.006, 0.008, 0.010, 
0.012, 0.014, 0.016, 0.018, 0.020, 
0.022, 0.024, 0.026, 0.028, 0.030, 
0.035, 0.038, 0.042, 0.045, 0.048, 
0.051, 0.055, 0.059, 0.063, 0.067, 
0.072, 0.076, 0.081, 0.085, 0.092, 
0.098, 0.105, 0.112, 0.125, 0.135, 
0.148, 0.162, 0.177, 0.192, 0.207, 
0.225, 0.250, 0.281, 0.312, 0.343, 
0.362, 0.375, 0.406, 0.437,  0.469,
0.500,  0.531,  0.562,  0.625 
0.10, 0.12, 0.16, 0.20, 0.25, 
0.30, 0.35, 0.40, 0.45, 0.50, 
0.55, 0.60, 0.65, 0.70, 0.80, 
0.90, 1.00, 1.10, 
          1.20, 1.40,           
1.60, 
          1.80,             2.00,  2.20, 
2.50,             2.80,  3.00,  3.50, 
4.00, 4.50, 5.00, 5.50, 6.00, 
6.50, 7.00, 8.00, 9.00,
10.0, 11.0,  12.0,  13.0,  14.0,  
15.0,  16.0 
9.3.7 Resistencia de los alambres de resorte 
Resistencia máxima a la tracción, Su 
Comúnmente, la resistencia a la tracción de un material dado se toma como un valor constante.  
Sin embargo, para el caso de materiales en forma de alambre, la experiencia indica que la 
resistencia aumenta al reducir el tamaño del alambre.  Esto se debe a que durante el estirado del 
material, éste se endurece por deformación.  La figura 9.20 presenta curvas experimentales, en 
escala semi-logarítmica, de resistencia contra diámetro del alambre para varios materiales de 
resortes, los cuales se identifican mediante la designación ASTM.  Se observa que a menor 
diámetro del alambre, mayor tiende a ser la resistencia máxima a la tracción del material, Su.  Las 
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, R
b
Ru dAS =  (9.23) 
donde AR y bR son constantes, las cuales se suministran en la tabla 9.5 para los cinco materiales.  
El diámetro del alambre, d, debe estar en el rango correspondiente, según la tabla 9.5. 
 
Figura 9.20  Resistencia mínima a la tracción de alambres de resorte[5]
Tabla 9.5  Coeficientes y exponentes para la ecuación 9.23[4] 
No. 
ASTM 
Material 
Rango de 
diámetro del 
alambre, d 
Exponente 
bR
Coeficiente AR Factor de 
correlación 
mm in MPa ksi 
A227 Estirado en frío 0.5-16 
0.020-
0.625 
–0.1822 1753.3 141.040 0.998 
A228 
Alambre 
musical 
0.3-6 
0.010-
0.250 
–0.1625 2153.5 184.649 0.9997 
A229 
Templado en 
aceite 
0.5-16 
0.020-
0.625 
–0.1833 1831.2 146.780 0.999 
A232 Cromo-vanadio 0.5-12 
0.020-
0.500 
–0.1453 1909.9 173.128 0.998 
A401 Cromo-silicio 0.8-11 
0.031-
0.437 
–0.0934 2059.2 220.779 0.991 
2500 
2000 
1500 
1000 
500 
Su (MPa) 
0.1 
0.2 0.4 0.6 0.8 
1 10 
2 4 6 8 20 30 
Diámetro del alambre (mm) 
Diámetro del alambre (in) 
0.004 0.008 0.02 0.04 0.08 0.20 0.40 0.80 
100 
150 
200 
250 
300 
400 
350 
Su (ksi) 
A228 
Inconel X-750 
Bronce fosforado B159 
X-750
A401 
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A232 
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A313 (302) 
A229 
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curvas de cinco de los materiales en la figura 9.20 pueden representarse con la función 
exponencial: 
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La información suministrada en la figura 9.20 y la tabla 9.5 corresponde a alambres de sección 
circular.  Información sobre las propiedades de cintas de acero para resorte puede encontrarse en 
Norton[1]. 
Resistencia máxima al cortante, Sus 
De acuerdo con datos experimentales, la resistencia máxima a la torsión de materiales comunes 
de resortes es aproximadamente igual al 67% del esfuerzo último a tracción[4]: 
.67.0 uus SS ≈  (9.24) 
Resistencia de fluencia al cortante, Sys 
Para estimar la resistencia Sys de resortes helicoidales de compresión de materiales comunes, la 
tabla 9.6 suministra valores de Sys/Su.  Esta relación depende del material y de si el resorte ha 
sido asentado o no56.  Los valores de la tabla 9.6 son válidos si no existe pandeo. 
Tabla 9.6  Máxima resistencia de fluencia en torsión para resortes helicoidales de 
compresión sometidos a carga estática[4] 
Material 
Sys / Su (%) 
Sin asentado 
(usar la ecuación 
9.10) 
Con asentado
(usar la ecuación 
9.9) 
Acero al carbono patentado y laminado en frío 45 60-70
Acero al carbono o de baja aleación endurecido y 
revenido 
50 
65-75
Acero inoxidable austenítico 35 55-65
Aleaciones no ferrosas 35 55-65
Resistencia a la fatiga en torsión, Sfw’ 
La tabla 9.7 suministra valores de Sfw’/Su para cuatro duraciones y varios materiales, 
dependiendo además de si han sido granallados o no.  Como se observa en la tabla, el granallado 
tiende a aumentar la resistencia a la fatiga en un 20% aproximadamente.  Los valores de la tabla 
9.7 son válidos para temperatura ambiente, en ausencia de corrosión y resonancia.  Además, es 
de anotar que Sfw’ está basado en ensayos con resortes sometidos a ciclos de esfuerzo cortante 
con una relación de esfuerzos RS = 0, es decir con Ssmin = 0 (ver figura 5.10.b del capítulo 5).  Por 
lo tanto, esta propiedad difiere de la resistencia a la fatiga Sf’ estudiada en el capítulo 5, la cual 
corresponde a un esfuerzo normal repetido invertido (RS = –1).  La ventaja de usar la propiedad 
Sfw’ es que ésta está basada en ensayos con resortes reales sometidos a la variación típica de 
esfuerzo.  Debido a esto, no se deben utilizar el factor de superficie, Ka, el factor de tamaño, 
Kb, ni el factor de carga, Kcar. 
56 Asentado es una operación en la cual el resorte se comprime a cierre deformándolo plásticamente con el fin de introducir 
esfuerzos residuales benéficos.  Información adicional puede consultarse en Norton[1]. 
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Tabla 9.7  Máxima resistencia a la fatiga en torsión para resortes helicoidales de 
compresión de alambre redondo sometidos a carga cíclica con RS = 0 (ver ecuación 5.16 
del capítulo 5)[1,4]. 
Vida 
nc 
(ciclos) 
Sfw’/Su (%) 
ASTM 228, aceros inoxidables 
austeníticos y materiales no ferrosos 
ASTM A230 y A232 
Sin granallar Granallado 
Sin 
granallar 
Granallado 
103 60[1] 60[1] 60[1] 60[1] 
105 36 42 42 49 
106 33 39 40 47 
107 30 36 38 46 
Límite de fatiga en torsión, Sew’ 
Como se ha estudiado, los aceros parecen poseer límite de fatiga, es decir, podrían diseñarse para 
vida infinita (ver figura 5.2 del capítulo 5).  Además, la figura 5.7 y la ecuación 5.3 del capítulo 
5 indican que los aceros con Su > 1380 MPa tienen un límite de fatiga aproximadamente 
constante (es decir, no depende de Su) e igual a Se’ = 690 MPa.  En la figura 9.20, se observa que 
para todos los aceros con  d ≈< 4 mm, Su > 1380 MPa.  Esto sugiere que los alambres de acero de 
diámetro pequeño tienden a tener un límite de fatiga único, independiente del diámetro del 
alambre y del tipo de acero.  Justamente, Zimmerli[8] indica que todos los alambres de acero de 
resorte con d < 10 mm tienen los siguientes límites de fatiga en torsión para una relación de 
esfuerzos RS = 0: 
granallar,sin  resortes para  ksi), (45.0 MPa 310'≈ewS  (9.25) 
s.granallado  resortes para  ksi), (67.5 MPa 465'≈ewS  (9.26) 
Al igual que con Sfw’, estos valores fueron obtenidos con resortes reales, y no se deben utilizar 
el factor de superficie, Ka, el factor de tamaño, Kb, ni el factor de carga, Kcar.  Por otro lado, 
para resortes operando a elevadas temperaturas o en presencia de un ambiente corrosivo, deben 
aplicarse los factores Kd y Ke, tanto para Sfw’ como para Sew’.  Además, puede utilizarse el factor 
de confiabilidad, Kc. Esto se hace según lo estudiado en el capítulo 5. 
9.3.8 Consideraciones generales de diseño de resortes helicoidales de compresión 
En el mercado existe una gran variedad de configuraciones estándar de resortes, de diferentes 
tamaños y materiales.  Usualmente, es más económico seleccionar un resorte, aunque en algunos 
casos se podría necesitar un resorte “personalizado”.  Cualquiera que sea el caso, es necesario 
conocer y aplicar la teoría de diseño de resortes, de tal manera que el resorte cumpla su función 
satisfactoriamente. 
Generalmente, el cálculo de resortes helicoidales se hace por tanteo, ya que son muchas las 
variables que combinadas de diferente forma cumplen las condiciones o requisitos de una 
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aplicación particular.  Por lo tanto, en algunos casos podría pensarse en aplicar principios de 
optimización (por ejemplo, minimizando costo o peso).  Los requisitos básicos de un problema 
de diseño de resortes están generalmente relacionados con: 
- Fuerza máxima y fuerza mínima de trabajo
- Deformación máxima o mínima o cierta deformación para una fuerza particular
- Limitaciones de espacio: longitud del resorte, diámetro interior o exterior del resorte
- Duración necesaria (número de ciclos de carga)
- Disponibilidad de material
- Posibilidad de pandeo
9.3.9 Diseño de resortes helicoidales de compresión sometidos a carga estática 
Si la carga a soportar por un resorte es estática, debe verificarse que 
,
N
S
S yss ≤  (9.27) 
donde N es un factor de seguridad adecuado, Sys es la resistencia de fluencia en torsión (tabla 9.6) 
y Ss es el esfuerzo máximo en el resorte, calculado con la ecuación 9.10 (sin asentado) o 9.9 (con 
asentado). 
Un procedimiento de diseño es el siguiente: 
(a) Norton[1] plantea que se debe asumir un diámetro de prueba, d (tabla 9.4), y seleccionar un
índice del resorte adecuado, C (6 ≤  C ≤  12[1] o 4 ≤  C ≤  12[3] preferiblemente).  Con d y C
puede calcularse el diámetro medio del resorte, Dm (ecuación 9.7).
(b) Se escoge un material de resorte de prueba (tabla 9.2 o 9.3).
(c) Se determina Sys (tabla 9.6 y ecuación 9.23) y se calcula Ss (ecuación 9.9 o 9.10, según lo
indicado en la tabla 9.6).
(d) Se obtiene el factor de seguridad (ecuación 9.27).
(e) Si el valor de N no es adecuado, se procede a cambiar d, C o el material, hasta obtener un
resultado apropiado.
(f) Requisitos relativos a la deflexión, δ (ecuación 9.17), o a la tasa del resorte, k (ecuación
9.20), definirían el número de espiras activas, Na, para el cual se recomienda que 3 ≤  Na ≤
15[3].
(g) El número de espiras totales, Nt, la longitud libre, L, y la longitud de comprimido a cierre,
Lc, se determinan con base en requisitos adicionales (tabla 9.1).  Como se dijo en la sección
9.3.1, se debe tener en cuenta que la diferencia entre la longitud mínima de trabajo y Lc
sea al menos 10 a 15% de la primera.
(h) Debe verificarse el esfuerzo de comprimido a cierre, la posibilidad de pandeo (ver sección
9.3.11) y que los diámetros Di y Do sean adecuados.
Las ecuaciones 9.17 y 9.19 pueden usarse para las condiciones de cierre.  Entonces, la fuerza
(mínima) de comprimido a cierre, Fc, está dada por:
.     donde     ,
8
 
3 cc
a
c
cc LL
NC
dG
kF −=== δ
δ
δ  (9.28) 
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δc es la deformación del resorte cuando se ha comprimido a cierre y Lc es la longitud de 
comprimido a cierre, la cual se obtiene con la ecuación correspondiente de la tabla 9.1. 
El esfuerzo de comprimido a cierre, Ssc, se obtiene de la ecuación 9.9 o la 9.10 (de acuerdo 
con lo indicado en la tabla 9.6), para las condiciones de cierre: 
asentado).(sin   
 
8
  o     asentado)(con   
 
8
33 d
DF
KS
d
DF
KS mcWsc
mc
ssc ππ
==  (9.29) 
El factor de seguridad de cierre es: 
.
sc
ys
c S
S
N =  (9.30) 
Se recomienda que Nc ≥ 1.2[3]. 
El resultado final debe ser satisfactorio con respecto a todos los requisitos de diseño.  
9.3.10 Diseño de resortes helicoidales de compresión sometidos a carga variable 
Los resortes están casi siempre sometidos a cargas variables[3].  El proceso de diseño para cargas 
de fatiga es similar al descrito para carga estática (pasos (a) a (h)).  Sin embargo, en este caso 
debe usarse la teoría de fatiga para verificar que la duración del resorte sea adecuada.  Para esto, 
en el paso (c), se debe calcular Sus (ecuación 9.23 y 9.24), Sys (tabla 9.6 y ecuación 9.23) y Sfw’ 
(tabla 9.7) o Sew’ (ecuación 9.25 o 9.26).  Además, el cálculo del factor de seguridad (paso (d)) 
se determina de manera diferente, tal como se describe a continuación. 
Podría pensarse en usar la ecuación 5.69 del capítulo 5.  Sin embargo, el diseño de resortes tiene 
ciertas diferencias con respecto a la teoría de fatiga estudiada en dicho capítulo.  Por ejemplo, 
Sfw’ y Sew’ fueron obtenidos de tal manera que no se requiere usar el factor de superficie, el de 
tamaño y el de carga.  Además, como se discutió en la sección 5.11.1 del capítulo 5, las 
ecuaciones de dicho capítulo (incluyendo la ecuación 5.69) son válidas si, en caso de una 
sobrecarga, la relación entre el esfuerzo alternativo y el medio, Sas / Sms, permanece constante.  
Sin embargo, en un resorte no necesariamente ocurre esto. 
El caso más común en un problema de resortes es que éstos tengan una precarga (ver sección 
9.3.1 y figura 9.11.b).  En caso de una sobrecarga, el esfuerzo máximo podría aumentar mientras 
que el mínimo podría permanecer constante.  Bajo estas condiciones, la relación Sas / Sms no 
permanecerá constante. 
A continuación se presentan las ecuaciones de diseño de resortes para este caso, es decir, para 
el caso en el cual la fuerza mínima es constante y la máxima aumentaría en caso de existir 
una sobrecarga.  Para situaciones diferentes puede consultarse a Norton[1]. 
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En un resorte helicoidal de compresión cargado cíclicamente, la fuerza F varía entre una fuerza 
mínima, Fmin (por ejemplo, debida a una precarga), y una máxima, Fmax.  Entonces, las fuerzas 
media y alternativa están dadas por: 
.
2
y   
2
minmax
a
minmax
m
FF
F
FF
F
−
=
+
=  (9.31) 
De manera similar a como se define la relación de esfuerzos RS (ecuación 5.16 del capítulo 5), la 
relación de fuerzas RF se define como
[1]. 
.
max
min
F F
F
R =  (9.32) 
Según Norton[1], usualmente 0 < RF < 0.8.  El valor de cero debe evitarse para evitar cargas de 
impacto sobre el resorte. 
El factor de seguridad por fatiga, usando Goodman modificada para esfuerzos por torsión, se 
obtiene mediante la ecuación: 
,
 1
 45cos asnw
us
sminms
sminus
S
S
S
SS
SS
N
⎟⎟
⎠
⎞
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⎝
⎛
−
°
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−
=  (9.33) 
donde 
Snw = Kc Kd⋅Ke Sfw’ (para vida finita)     o     Snw = Kc Kd⋅Ke Sew’ (para vida infinita).   (9.34)
Los factores Kc, Kd y Ke se obtienen de acuerdo con lo estudiado en el capítulo 5. 
Para determinar los esfuerzos Ssmin, Sms y Sas, se usan las ecuaciones 9.9 y 9.10 así
[1]: 
.
 
8
3d
DF
KS mminssmin π
=  (9.35) 
.
 
8
3d
DF
KS mmsms π
=  (9.36) 
.
 
8
3d
DF
KS maWas π
=  (9.37) 
Finalmente, además de las verificaciones indicadas en el paso (h) para carga estática, para cargas 
dinámicas (cíclicas), debe verificarse también que la frecuencia natural del resorte difiera 
sustancialmente de las frecuencias de excitación (ver sección 9.3.12). 
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(a) Extremos no paralelos (b) Extremos paralelos(c) Cilindro y agujero para reducir pandeo
Figura 9.21  Pandeo de resortes helicoidales de compresión 
Figura 9.22  Diagrama δ / L - L/Dm; condiciones críticas de pandeo de resortes  
helicoidales de compresión 
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Estable 
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9.3.11 Pandeo de los resortes helicoidales de compresión 
Como se observa en la figura 9.21.a y b, los resortes helicoidales de compresión tienden a 
pandearse, especialmente si son muy esbeltos.  El esfuerzo producido por el pandeo del resorte 
depende de las restricciones de los extremos y de las relaciones δ / L y L/Dm (esta última no debe 
ser muy grande).  El resorte no se pandeará si, en la figura 9.22, la combinación δ / L y L/Dm está 
a la izquierda de la curva correspondiente; ocurrirá pandeo si dicha combinación está a la 
derecha.  Si se prevé pandeo, éste se puede reducir utilizando una varilla o un agujero, como se 
muestra en la figura 9.21.c.  Sin embargo, la varilla o el agujero absorberá algo de energía y 
reducirá la fuerza entregada por el resorte debido a la fuerza de fricción generada.  Se 
recomienda que el juego diametral entre el resorte y cualquiera de éstos sea mínimo de 0.1Dm, si 
Dm < 0.5 in (12.7 mm), o 0.05Dm, si Dm > 0.5 in
[4].  Por otro lado, Faires[2] sugiere que en la 
mayoría de los casos d/2 es un juego diametral suficiente.  El juego es necesario ya que un 
resorte de compresión aumenta de diámetro al ser comprimido (y en uno de extensión, el 
diámetro disminuye al estirarse). 
444 
9.3.12 Resonancia 
Con el fin de evitar que el resorte helicoidal de compresión entre en resonancia y falle, el 
diseñador debe verificar que éste no sea excitado con una frecuencia cercana a alguna de sus 
frecuencias naturales.  Idealmente, todas las frecuencias de trabajo del resorte deben ser menores 
que aproximadamente 1/13[1] (o de 1/15 a 1/20[3]) de su frecuencia natural.  Para el caso de un 
resorte con sus dos extremos fijos (que es el caso más común y deseable), la frecuencia natural 
está dada por: 
,
4
     donde     ,
 
2
1
y    
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===  (9.38) 
donde ωn es la frecuencia angular (por ejemplo, en rad/s), fn es la frecuencia lineal (por ejemplo, 
en Hz), k es la tasa del resorte, g es la constante gravitacional, Wa es el peso de las espiras 
activas, d es el diámetro del alambre, Dm es el diámetro medio del resorte, Na es el número de 
espiras activas y γ es el peso específico del material del resorte. 
Si el resorte tiene un extremo fijo y el otro libre, actúa como un resorte con sus dos extremos 
fijos, pero con el doble de longitud.  Entonces, la frecuencia natural para este caso se calcularía 
con la ecuación 9.38, pero usando un valor de Na igual al doble del valor real. 
EJEMPLO 9.1 
Un resorte helicoidal de compresión estará sometido a cargas de fatiga pequeñas.  Además, 
deberá soportar una fuerza máxima de 2 kN (aplicada gradualmente), que podría ocurrir muy 
eventualmente durante la vida útil del resorte.  Diseñar este resorte, usando extremos 
escuadrados amolados, de tal manera que su deformación sea cerca de 50 mm cuando se 
aplique la fuerza máxima.  El resorte debe tener una longitud libre de 250 mm máximo y 
actuar sobre una varilla de 60 mm de diámetro.  No se requiere una gran exactitud. 
Solución: 
Como la carga máxima de 2 kN ocurrirá muy pocas veces durante la vida útil del resorte, se 
usará el procedimiento de diseño estático que se describió en la sección 9.3.9.  El esquema 
del resorte, junto con algunas de las condiciones de diseño, se muestra en la figura 9.23. 
Figura 9.23  Requisitos de diseño del resorte con extremos escuadrados amolados 
Fmax 
Fmax = 2 
kN 
δ ≈ 50
mm
L ≤ 250 
mm 
60 mm 
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Diámetro del alambre y diámetro del resorte: 
De la tabla 9.4, se asume un diámetro de prueba para el alambre de d = 8 mm.  Del rango 
recomendado para el índice del resorte (4 ≤ C ≤ 12), se selecciona C = 9.  De la ecuación 
9.7, el diámetro medio del resorte es Dm = Cd = 9×8 = 72 mm.  De la figura 9.11.a, el 
diámetro interior del resorte es Di = Dm – d = 72 – 8 = 64 mm, el cual es mayor que el 
diámetro de la varilla. 
Material del resorte: 
De la tabla 9.2, se escoge un acero como material de prueba.  Se selecciona el alambre 
estirado duro (0.60 - 0.70 C) ASTM A227.  Éste es de bajo costo, cumple los requisitos de 
esta aplicación (la carga de diseño no es de fatiga ni de impacto, la exactitud no es muy 
importante y 0.8 mm ≤ d ≤ 12 mm).   
Propiedades mecánicas: 
De la ecuación 9.23 y la tabla 9.5 se obtiene Su: 
MPa. 1200MPa 83.1753 1822.0 =×==
−Rb
Ru dAS  
De la tabla 9.6 se determina Sys, asumiendo que el resorte no va a ser asentado (tomando 
acero al carbono laminado en frío y patentado): 
MPa. 540MPa 120045.045.0 =×== uys SS  
Esfuerzo máximo y factor de seguridad: 
El coeficiente de Wahl se obtiene de la ecuación 9.12: 
.162.1
9
615.0
494
194615.0
44
14
=+
−×
−×
=+
−
−
=
CC
C
KW  
El esfuerzo máximo se calcula, según lo indicado en la tabla 9.6, con la ecuación 9.10: 
MPa. 832
)mm 8(
mm 72N 20008
 162.1
 
8
33
=
×
××
==
πd
FD
KS mWs π
 
Entonces, el factor de seguridad es (ecuación 9.27): 
.65.0
MPa 832
MPa 540
===
s
ys
S
S
N  
Este valor no es satisfactorio, así que se procede a iterar aumentando el diámetro del resorte.  
Al aumentar d, aumenta Dm (para un valor dado de C).  Entonces, con el fin de reducir un 
poco el esfuerzo (note que éste es proporcional a Dm), se itera tomando un menor valor de C. 
Con la ayuda de una hoja de cálculo se selecciona d = 12 mm y C = 6.5.  Para estos valores 
se tiene que Dm = 12×6.5 = 78 mm y Di = 78 – 12 = 66 mm, el cual es mayor que el 
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diámetro de la varilla.  Recalculando se tiene: Su = 1115 MPa, Sys = 502 MPa, KW = 1.231, Ss 
= 283 MPa y N = 1.8.  Este factor de seguridad se considera apropiado. 
Número de espiras activas: 
El número de espiras activas se define de tal manera que se cumpla el requisito de la 
deflexión.  De la ecuación 9.17 y tomando G de la tabla A-3.1: 
.1103.11
5.6)N 2000(8
)mm 12)(MPa 10880)(mm 50(
8
 
3
3
3
≈=
××
×
==
.
FC
Gd
Na
δ
 
Este valor está en el rango recomendado (3 ≤ Na ≤ 15). 
Tasa del resorte: 
De la ecuación 9.20, la tasa del resorte es: 
.N/mm 12.40
115.68
)mm 12)(MPa 10880(
8 3
3
3
=
××
×
==
.
NC
Gd
k
a
 
Debido a la aproximación de Na, la deflexión del resorte para la fuerza de 2 kN es 
ligeramente diferente a la del enunciado: (2000 N)/(40.12 N/mm) = 49.85 mm. 
Número de espiras totales, longitud de comprimido a cierre y paso del resorte: 
De la tabla 9.1 se obtiene: 
.mm 156mm 1213y          132 =×===+= dNLNN tcat  
La longitud libre del resorte debe ser menor o igual a 250 mm.  Sin embargo, si L = 250 mm 
el factor de seguridad de cierre resulta inadecuado.  Debido a esto, después de varias 
iteraciones se decide tomar L = 230 mm.  Con este valor, la longitud del resorte al aplicar la 
carga será de L – δ = 230 – 49.85 = 180.15 mm.  Esta longitud mínima de trabajo es mayor 
que la de cierre en 13% (mayor que el mínimo recomendado de 10%). 
El paso del resorte se obtiene de la ecuación correspondiente de la tabla 9.1: 
.mm 73.1811mm) 122230(/)2(     entonces     ,2 =×−=−=+= /NdLpdpNL aa  
Esfuerzo de comprimido a cierre y factor de seguridad de cierre: 
La fuerza de cierre está dada por la ecuación 9.28: 
.kN 97.2mm )156230)(N/mm 12.40()( =−=−== ccc LLkkF δ  
De la ecuación 9.29 se obtiene el esfuerzo de comprimido a cierre: 
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MPa. 420
)mm 12(
)mm 78)(N 1097.2(8231.1
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De la ecuación 9.30, el factor de seguridad de cierre es 
.2.1
MPa 420
MPa 502
===
sc
ys
c S
S
N  
Este valor es igual al mínimo recomendado. 
Pandeo: 
Aún si el resorte se montará con los extremos no paralelos (figura 9.21.a), la figura 9.22 
indica que para L/Dm = (230 mm)/(78 mm) = 2.95 y δ / L = (49.85 mm)/(230 mm) = 0.217, 
el resorte no se pandeará. 
EJEMPLO 9.2 
Diseñar un resorte helicoidal de compresión que estará sometido a una fuerza cíclica que 
varía entre 0.3 kN (precarga) y 1.2 kN.  La deformación debe ser de 30 mm cuando se 
aplique la fuerza máxima, y el resorte debe tener una longitud libre de 150 mm.  Usar 
extremos escuadrados amolados. 
Solución: 
Como la carga es variable, se usará el procedimiento de diseño por fatiga descrito en la 
sección 9.3.10.  Las condiciones de diseño del resorte se muestran en la figura 9.24.  El 
procedimiento mostrado a continuación constituye la última iteración de diseño. 
Figura 9.24  Requisitos de diseño del resorte con extremos escuadrados amolados 
Diámetro del alambre y diámetro del resorte: 
De la tabla 9.4, se toma un diámetro de prueba para el alambre de d = 10 mm.  Del rango 
recomendado 4 ≤ C ≤ 12, se selecciona un índice del resorte de C = 7.  De la ecuación 9.7, el 
diámetro medio del resorte es Dm = Cd = 7×10 = 70 mm.  De la figura 9.11.a, el diámetro 
interior del resorte es Di = Dm – d = 70 – 10 = 60 mm. 
Fmax 
Fmax = 1.2 kN 
δ = 30 mm
L = 150 mm 
Fmin 
Fmin = 0.3 kN 
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Material del resorte: 
De la tabla 9.2, se escoge un acero al cromo-vanadio ASTM A232.  Éste es adecuado para 
grandes esfuerzos de fatiga y vida infinita (0.8 mm ≤ d ≤ 12 mm). 
Propiedades mecánicas: 
De la ecuación 9.23 y la tabla 9.5: 
MPa. 1367MPa 109.1909 1453.0 =×==
−Rb
Ru dAS  
De la tabla 9.6 se estima Sys, asumiendo que el resorte no va a ser asentado: 
MPa. 683MPa 136750.050.0 =×== uys SS  
De la ecuación 9.24: 
MPa. 916MPa 136767.067.0 =×== uus SS  
Para vida infinita, debe calcularse Sew’.  Si los resortes no son granallados (ecuación 9.25): 
MPa. 310'≈ewS  
La resistencia a la fatiga corregida está dada por la ecuación 9.34.  Tomando Kc = Kd = Ke = 
1: 
Snw = Kc Kd⋅Ke Sew’ = 1×1×1×310 MPa = 310 MPa. 
Esfuerzos: 
El coeficiente de Wahl se obtiene de la ecuación 9.12: 
.213.1
7
615.0
474
174615.0
44
14
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−×
−×
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−
−
=
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C
KW  
El factor de cortante directo es (ecuación 9.9): 
.071.1
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1
1
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1
1 =
×
+=⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛ +=
C
Ks  
Las fuerzas media y alternativa están dadas por (ecuación 9.31): 
.kN 450
2
3021
2
y      kN 750
2
3021
2
.
..FF
F.
..FF
F minmaxa
minmax
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−
=
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==
+
=
+
=  
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Los esfuerzos Ssmin, Sms y Sas (ecuaciones 9.35 a 9.37) son: 
MPa. 3.57
)mm 10(
mm 70N 3008
 071.1
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)mm 10(
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Factor de seguridad: 
El factor de seguridad está dado por la ecuación 9.33 (la cual usa Goodman modificada y es 
válida si la fuerza mínima es constante y la máxima aumenta en caso de sobrecarga): 
.2.2
3.971
31045cos
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3.57916
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Este es satisfactorio. 
Número de espiras activas: 
El requisito de la deflexión define el número de espiras activas.  De la ecuación 9.17 y 
tomando G de la tabla A-3.1: 
.36.7
7)N 1200(8
)mm 10)(MPa 10880)(mm 30(
8
 
3
3
3
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××
×
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Este valor está en el rango recomendado (3 ≤ Na ≤ 15) y no se estandariza para cumplir con 
el requisito de la deflexión. 
Tasa del resorte: 
De la ecuación 9.20, la tasa del resorte es: 
.N/mm 40
36.778
)mm 10)(MPa 10880(
8 3
3
3
=
××
×
==
.
NC
Gd
k
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Número de espiras totales, longitud de comprimido a cierre y paso del resorte: 
De la tabla 9.1 se obtiene: 
.mm 6.93mm 1036.9y          36.92 =×===+= dNLNN tcat  
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La longitud libre del resorte es de 150 mm.  Entonces, la longitud del resorte al aplicar la 
carga máxima será de L – δ = 150 – 30 = 120 mm.  Esta longitud mínima de trabajo es 
mayor que la de cierre en 22% (mayor que el mínimo recomendado de 10%). 
El paso del resorte se obtiene de la ecuación correspondiente de la tabla 9.1: 
L = pNa + 2d ,     entonces     p = (L − 2d) / Na = (150 − 2 ×10 mm)/ 7.36 =17.66 mm.
Esfuerzo de comprimido a cierre y factor de seguridad de cierre: 
La fuerza de cierre está dada por la ecuación 9.28: 
Fc = kδ c = k(L − Lc ) = (40 N/mm)(150 − 93.6) mm = 2.26 kN. 
De la ecuación 9.29 se obtiene el esfuerzo de comprimido a cierre: 
MPa. 489
)mm 10(
)mm 70)(N 1026.2(8213.1
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De la ecuación 9.30, el factor de seguridad de cierre es 
.4.1
MPa 489
MPa 836
===
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ys
c S
S
N  
Este valor es satisfactorio (Nc ≥ 1.2). 
Pandeo: 
Aún si los extremos del resorte no son paralelos (figura 9.21.a), la figura 9.22 indica que 
para L/Dm = (150 mm)/(70 mm) = 2.14 y δ / L = (30 mm)/(150 mm) = 0.20, el resorte no se 
pandeará. 
Resonancia: 
Si los dos extremos son fijos (caso preferible), la frecuencia natural del resorte es (de la 
ecuación 9.38 y tomando el peso específico del material del resorte de la tabla A-3.1): 
Hz. 101
)kN/m 76)(36.7)(m 070.0()m 010.0(
)m/s 8066.9)(kN/m 40(4
2
14
2
1 
2
1
322
2
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==
⋅⋅
==
πγπ ama
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NDd
gk
W
gk
f  
Por lo tanto, idealmente la frecuencia de excitación del resorte debe ser menor que (1/20) fn, 
es decir, menor que 5.0 Hz. 
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RELACIONES GEOMÉTRICAS 
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Ver además la tabla 9.1 
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9.4 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
Como se vio en las secciones 9.1 y 9.2, los resortes son elementos de máquinas que pueden tener 
muchas configuraciones; se utilizan en diversas aplicaciones, para cumplir diferentes funciones.  
En el caso de resortes helicoidales de compresión, por ejemplo, el diseñador puede comprar 
algún resorte disponible o adquirir un alambre y fabricar su propio resorte.  En cualquier caso, se 
requiere un conocimiento del diseño de resortes y se debe verificar que el resorte elaborado o 
seleccionado cumpla con los diferentes requisitos. 
Los resortes helicoidales de compresión se estudiaron en la sección 9.3.  Se presentaron los 
diversos parámetros involucrados en el diseño y construcción de resortes de este tipo.  Se 
observó que el resorte está sometido principalmente a esfuerzos cortantes, producidos por torsión 
en el alambre, aunque también por cortante directo.  La ecuación para el cálculo del esfuerzo 
cortante máximo en un resorte depende del par de torsión y del diámetro del alambre; además, 
depende del coeficiente de Wahl, el cual tiene en cuenta el efecto de curvatura y la acción del 
cortante directo.  Se estudiaron también las expresiones que tienen que ver con la deformación y 
la tasa del resorte, tanto para un solo resorte, como para un grupo de resortes en serie o en 
paralelo.  Se suministraron los datos de materiales recomendados para resortes, así como los 
diámetros comunes de alambres para resorte.  Se estudiaron las diferentes expresiones para los 
valores de resistencia de los alambres.  Se vio que la resistencia del alambre depende de su 
diámetro; a menor diámetro, mayor resistencia.  Esto es debido a que en el proceso de 
manufactura de los alambres se aumenta la resistencia a medida que éstos se hacen más 
delgados.  Finalmente, se presentaron las ecuaciones de diseño de resortes helicoidales de 
compresión, tanto para carga estática como para carga variable, incluyendo consideraciones de 
pandeo y resonancia. 
Este capítulo se concentró en resortes helicoidales de compresión; el diseño de otros tipos de 
resortes puede consultarse en otras fuentes[1-3]. 
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DEFORMACIÓN Y TASA DEL RESORTE 
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RESISTENCIA DE ALAMBRES DE RESORTE 
Rb
Ru dAS  = uus SS 67.0≈         ,)75.0  a  35.0( uys SS ≈   según tabla 9.6        ,'fwS   según tabla 9.7 
ksi), (45.0 MPa 310'≈ewS   para resortes sin granallar ksi), (67.5 MPa 465'≈ewS   para resortes 
granallados 
DISEÑO DE RESORTES HELICOIDALES DE COMPRESIÓN 
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Condiciones de diseño para carga estática y carga variable 
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4 ≤ C ≤ 12          3 ≤ Na ≤ 15          (Lmínima de trabajo – Lc)/Lmínima de trabajo ≥ 10 a 15% 
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9.6 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-9.1 Determinar la tasa, k, del conjunto de resortes mostrado
en la figura en función de las constantes elásticas de los resortes,
k1, k2, k3,…, k6.  ¿Cuál es el valor de k, si k1 = 10 N/mm, k2 = 3
N/mm, k3 = 5 N/mm, k4 = 5 N/mm, k5 = 4 N/mm y k6 = 10
N/mm?
E-9.2 Una máquina de 96 kN de peso debe aislarse de
vibraciones externas; para esto, la máquina se soportará
mediante 8 resortes helicoidales de compresión.  Se tiene
disponibilidad de resortes con las siguientes características: Figura E-9.1
k
4
k
5
k
6
k
1
k
2
k
3
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Los requisitos de deflexión o tasa del resorte definen el número de espiras activas.  Con otros 
requisitos geométricos se definen la longitud libre y el paso del resorte, así como el número de 
espiras totales  
Posibilidad de pandeo: 
Se verifica con la figura 9.22 
Frecuencia natural: 
Requisitos de deflexión y geométricos: 
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alambre de acero ASTM A229 templado en aceite, d = 16 mm, k 
= 300 N/mm, Dm = 80 mm, L = 180 mm, resorte a escuadra 
rectificado con Nt = Na + 4.  El resorte ha sido asentado. 
(a) Calcular el paso del resorte, el número de espiras activas y
la deflexión bajo carga.
(b) Determinar el factor de seguridad estático y el factor de
seguridad de cierre.
(c) Si se recomienda que N sea mayor o igual a 2, ¿son los
resortes adecuados para esta aplicación?
E-9.3 Un resorte helicoidal de compresión ha fallado por fatiga
después de cierto tiempo de uso.  Se determina la siguiente
información: el resorte es de alambre musical ASTM A228 con
Sys = 0.5Su, sin asentado, sin granallar y con d = 2 mm.    El
resorte es rectificado a escuadra, tiene 10 espiras activas, un
diámetro medio de
12 mm y una longitud libre de 42 mm.  La fuerza mínima de trabajo era un cuarto de la fuerza
máxima, siendo ésta de 60 N.  La frecuencia de la fuerza variaba entre 100 y 300 Hz.  Usted ha
sido encargado de:
(a) Calcular el factor de seguridad por fatiga y el de cierre.
(b) Hallar la tasa del resorte.
(c) Verificar que no existió pandeo.
(d) Determinar la frecuencia natural del resorte.
(e) Concluir si el resorte fue bien diseñado o no.
E-9.4 Se debe diseñar un resorte helicoidal de compresión, con extremos escuadrados
amolados, para la suspensión de un vehículo pequeño.  El resorte debe tener, aproximadamente,
un diámetro medio de 75 mm, una longitud libre de 185 mm y una tasa de 40 N/mm.  Asumiendo
que el resorte estará sometido a una carga que varía entre 0.5 y 2 kN y que se construirá de
acero al cromo vanadio ASTM A232 templado en aceite con Sys = 0.5Su, determinar:
(a) Un diámetro adecuado para el alambre del resorte.
(b) El número de espiras activas.
(c) La frecuencia natural del resorte.
(d) La posibilidad de pandeo.
E-9.5 Para el resorte del ejercicio anterior, diga qué requisitos de diseño no se cumplen si el
diámetro del alambre es:
(a) d = 10 mm.
(b) d = 12 mm.
E-9.6 Diseñar un resorte adecuado para soportar la máquina del ejercicio E-9.2, si se decide
utilizar 24 resortes.  Seleccionar alambre de acero ASTM A229 templado en aceite, y escoger
extremos escuadrados rectificados.  Usar C = 5, y tener en cuenta que N debe ser mayor o igual a
2.
(a) Determinar un diámetro adecuado para el alambre.
(b) Calcular el diámetro medio del resorte.
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(c) Seleccionar una combinación adecuada de L y k.
(d) Hallar el paso del resorte.
Respuestas: 
E-9.1 k = (k1-1 + k4-1) -1 + (k2-1 + k5-1) -1 + (k3-1 + k6-1) -1; k = 8.38 N/mm.
E-9.2 (a) p = 26.92 mm, Na = 4.309, δ = 40 mm; (b) N = 1.1 y Nc = 0.93, tomando, según tabla
9.6, Sys = 0.65Su; esto indica que el resorte no se debe cerrar; (c) No. 
E-9.3 (a) N = 2.0 (tomando Kc = Kd = Ke = 1), Nc = 1.2; por lo tanto, el resorte está
aparentemente bien diseñado a la fatiga y al esfuerzo de cierre; (b) k = 9.35 N/mm; (c) Al 
parecer no existió pandeo; (d) fn = 505 Hz; (e) Las frecuencias de excitación (de 100 a 
300 Hz) son mayores que fn/13; el resorte no fue bien diseñado, ya que probablemente las 
altas frecuencias de excitación aumentaron los esfuerzos generando fatiga. 
E-9.4 (a) d = 11 mm (tomando Kc = Kd = Ke = 1, asumiendo “sin granallar” y usando la
ecuación 9.25, a pesar de que d > 10 mm), para el cual N = 1.6, Nc = 1.4, (Lmínima de trabajo – 
Lc)/Lmínima de trabajo = 12.3% > 10%, 3 < Na < 15; (b) Na = 8.763; (c) fn = 81 Hz; (d) L/Dm = 
2.47 y δ / L = 0.27; no hay pandeo. 
E-9.5 (a) Nc = 0.71 < 1.2; por lo tanto, el resorte fallaría por fluencia si se aplica la fuerza de
cierre; (b) El resorte se cierra con una fuerza de Fc = 0.483 kN, la cual es mucho menor 
que la fuerza máxima de trabajo de 2 kN. 
E-9.6 (a) d = 13 mm o mayor; tomar d = 13 mm, para el cual N = 2.2; (b) Dm = 65 mm; (c)
Tomando k = 220 N/mm y L = 120 mm: 3 ≤ Na = 4.775 ≤ 15, Nt = 6.775, (Lmínima de trabajo – 
Lc)/Lmínima de trabajo = 13.5% > 10%, Nc = 1.3 > 1.2, con L/Dm = 1.85 y δ / L = 0.15, no 
existe posibilidad de pandeo; (d) p = 19.69 mm. 
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AJUSTES Y TOLERANCIAS 
10.1 INTRODUCCIÓN 
Debido a las inexactitudes de los métodos de producción, es imposible fabricar partes de 
máquinas que tengan exactamente las dimensiones escogidas durante el diseño, y que todas las 
piezas de una producción en serie queden con dimensiones iguales.  Por lo tanto, se debe aceptar 
cierta variación en las medidas. 
Cuando se requiere producir piezas con cierta exactitud, por ejemplo cuando éstas van a ser 
utilizadas en montajes, es necesario un control de las dimensiones.  Piezas que se producen en 
algún lugar y tiempo, deberían poderse montar, sin acondicionamientos, en otras que se han 
producido en otro lugar o tiempo.  En nuestro mercado globalizado, los fabricantes producen 
piezas de manera que éstas se puedan montar en otras piezas de otros fabricantes.  El control de 
las medidas debe ser tal que parezca que las piezas han sido fabricadas expresamente para 
aquellas en las cuales se van a montar.  
La variación máxima admisible, tolerancia, de una medida de una pieza, debe ser lo más grande 
posible para reducir tiempo y costo de producción.  Por otro lado, algunas veces las tolerancias 
deben ser pequeñas para que las piezas puedan ejecutar correctamente su función.  El diseñador 
debe entonces conocer los procesos de producción y sus costos, así como la precisión de medida 
requerida en diversas aplicaciones, para especificar adecuadamente las tolerancias. 
10.2 TOLERANCIAS 
A continuación se dan algunas definiciones referentes al concepto de tolerancia.  Estas 
definiciones se ilustran con el ejemplo de la figura 10.1. 
Tamaño básico o dimensión básica (db): es la dimensión que se elige para la fabricación.  Esta 
dimensión puede provenir de un cálculo, una normalización, una imposición física, etc., o 
aconsejada por la experiencia.  También se le conoce como dimensión teórica o exacta y es la 
que aparece en el plano como medida identificativa. 
Tolerancia (Tl): es la variación máxima permisible en una medida, es decir, es la diferencia 
entre la medida máxima y la mínima que se aceptan en la dimensión. 
Tolerancia unilateral: ocurre cuando la dimensión de una pieza puede ser sólo mayor o sólo 
menor que la dimensión básica. 
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Figura 10.1  Ejemplo de una pieza de 10 mm de altura, con tolerancia bilateral (todas las 
medidas en mm) 
Tolerancia bilateral: ocurre cuando la dimensión de una pieza puede ser mayor o menor que la 
dimensión básica. 
Dimensión máxima o medida máxima (dmax): es la máxima medida que puede tener la pieza 
después de su fabricación. 
Dimensión mínima o medida mínima (dmin): es la mínima medida que puede tener la pieza 
después de su fabricación. 
Dimensión práctica o medida efectiva (dp): es la medida real de la pieza después de su 
fabricación. 
Desviación o diferencia superior (Δ s): es la diferencia algebraica entre la medida máxima y la 
medida básica. 
Desviación o diferencia inferior (Δ i): es la diferencia algebraica entre la medida mínima y la 
básica. 
Desviación o diferencia fundamental (Δ f): es la menor entre la desviación superior y la inferior 
(para la selección, no tenga en cuenta los signos de las desviaciones). 
Desviación o diferencia real o efectiva (Δp): es la diferencia entre la dimensión real y la básica. 
Línea de referencia o línea cero: es la línea a partir de la cual se miden las desviaciones 
superior e inferior; por lo tanto, representa a la dimensión básica. 
Con el fin de manejar una representación gráfica más simple que la mostrada en la figura 10.1, 
las zonas de tolerancia se representan típicamente como aparece en la figura 10.2.  Tal como 
ocurre en la figura 10.1, la línea superior del rectángulo (zona de tolerancia) representa la 
dimensión máxima, la línea inferior representa la dimensión mínima y la línea a trazos representa 
la dimensión básica.  Cada línea horizontal representa una dimensión; entre más arriba esté la 
línea mayor es la dimensión que representa. 
010.0
050.010±
Desviación  inferior: Δi = –0.05 
Desviación superior: Δs = 0.01 
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Figura 10.2  Representación de la zona de tolerancia (medidas en mm) 
10.3 AJUSTES 
Muchos elementos de máquinas deben encajar dentro de otros para cumplir la función para la 
cual han sido diseñados.  Algunas veces se requiere que los elementos que ajustan entre sí tengan 
cierta movilidad relativa (figura 10.3): (a) los árboles y ejes deben girar libremente sobre 
cojinetes de contacto deslizante (figura 10.3.a) para facilitar la transmisión de potencia o 
movimiento, (b) una llave boca fija debe encajar libremente sobre la cabeza del tornillo para 
facilitar el proceso de apriete y desapriete (figura 10.3.b), (c) las guías de una máquina 
herramienta deben ajustar con el carro porta-herramienta de una manera tal que permita el fácil 
desplazamiento de este último, (d) la biela de un motor de combustión interna debe articular 
libremente sobre el bulón del pistón y sobre el muñón de biela del cigüeñal (figura 10.3.c). 
Δ
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Cojinete 
Buje 
Película de 
lubricante 
Eje o árbol 
Llave 
boca fija 
Cabeza del 
tornillo 
(a) Ajuste entre un cojinete de contacto deslizante y el
extremo de un eje o árbol.  Observe el espacio para el
lubricante
(b) Ajuste entre una llave boca fija y la
cabeza de un tornillo
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Figura 10.3  Ajustes libres, móviles o con juego 
En otros casos, se requiere que los elementos al ser montados queden fijos (figura 10.4): (a) los 
engranajes, poleas, acoples y cojinetes de contacto rodante deben quedar fijos sobre ejes o 
árboles, para evitar vibraciones o movimientos indeseables y posibilitar una suave transmisión de 
potencia.  (b) En algunos casos, por ejemplo cuando el sistema trabaja con inversión del sentido 
de giro, las chavetas deben quedar fijas sobre árboles, engranajes, poleas, etc.  (c) El buje de un 
cojinete de contacto deslizante debe quedar fijo a su soporte (figura 10.3.a). 
Figura 10.4  Ajustes fijos, a presión o con aprieto.  El engranaje, los rodamientos 
de bolas y la estrella ajustan a presión sobre el árbol.  Las chavetas, si hay 
inversión del sentido de giro, ajustan a presión sobre el árbol y los piñones 
(c) Ajustes biela-cigüeñal y biela-bulón.
Debe existir juego para permitir el
movimiento relativo y el flujo de lubricante
(d) Ajuste entre un
perno y una ranura
de la mesa de una
fresadora
(e) Ajuste de una
unión en cola de
milano
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El ajuste entre dos piezas cuyas medidas finales no están lo suficientemente controladas puede 
ser impredecible (puede quedar fijo o libre).  Por lo tanto, es necesario que las medidas de las 
dos piezas a encajar estén bien controladas; esto se hace especificando las posiciones de las 
zonas de tolerancia de ambos elementos para que éstas produzcan un ajuste adecuado. 
Los ajustes pueden definirse libremente o utilizando convenciones o normas.  Cuando se trata de 
reparar un elemento de un montaje existente, puede optarse por tomar medidas del elemento 
averiado o de la pieza con la cual está acoplado, para decidir su medida.  Por otro lado, cuando 
se diseña y fabrica un elemento que va a ser comercializado internacionalmente y que puede 
montarse con piezas de otros fabricantes, es conveniente ajustarse a normas internacionales.  El 
diseñador debe decidir la acción a seguir para cada caso particular. 
Para el manejo de ajustes se utiliza cierta nomenclatura.  Las definiciones dadas a continuación, 
junto con las estudiadas en la sección 10.2, son útiles para el estudio y manejo de ajustes. 
Ajuste: es el acoplamiento dimensional de dos piezas en la que una pieza encaja sobre la otra. 
Eje: es cada una de las partes de una pieza constitutiva de un ajuste, que presenta contactos 
externos (parte contenida). 
Agujero: es cada una de las partes de una pieza constitutiva de un ajuste, que presenta contactos 
internos (parte que contiene). 
En la figura 10.3.a, la parte cilíndrica del árbol es el eje del ajuste y la superficie interna del buje 
es el agujero.  En la figura 10.3.b, la cabeza del tornillo es el eje y la llave boca fija es el 
agujero.  En la figura 10.3.c, el bulón del pistón y el muñón de biela son los ejes de los ajustes, y 
las superficies internas (agujeros pasantes) de la biela son los agujeros.  En la figura 10.4, la 
chaveta es el eje tanto para el ajuste con el árbol como para el ajuste con el piñón, los cuales son 
los agujeros.  Puede ocurrir que una pieza tenga superficies eje y superficies agujero; este es el 
caso mostrado en la figura 10.5. 
Figura 10.5  Las dos piezas de un ajuste pueden tener superficies eje y superficies agujero 
Juego (Ju): es la diferencia entre la medida del agujero y la del eje (de un ajuste), cuando la 
medida del eje es menor que la del agujero. 
Juego mínimo (Jumin): es la diferencia entre la medida mínima admisible del agujero y la 
máxima admisible del eje (figura 10.6.a). 
Existen dos ajustes, 1 y 2, de las caras 
laterales de los elementos.  Algunas 
caras de la pieza inferior son el agujero 
del ajuste 1 (indicadas con la letra a1), 
mientras que algunas son el eje del ajuste 
2 (indicadas con la letra e2).  Algo similar 
ocurre con la pieza superior 
a1 a1 
e2
e1
e2 a2
e1  
a2
1 
2 
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Figura 10.6  Juego y aprieto en un ajuste 
Ajuste móvil o con juego: es el que siempre presenta juego (holgura) (figura 10.6.a). 
Ajuste fijo o con aprieto: es el que siempre presenta aprieto (interferencia) (figura 10.6.b). 
Ajuste indeterminado o de transición: es el que puede quedar con juego o con aprieto según se 
conjuguen las medidas efectivas del agujero y del eje dentro de las zonas de tolerancia (figura 
10.7). 
Figura 10.7  Juego máximo y aprieto máximo en ajustes indeterminados 
Los ajustes se representan en forma similar a las zonas de tolerancia, como aparece en la figura 
10.8.  La línea de referencia puede incluirse en dicha representación, si se quieren indicar las 
medidas de las partes.  
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Juego máximo (Jumax): es la diferencia entre la medida máxima admisible del agujero y la 
mínima admisible del eje (figura 10.6.a). 
Aprieto (Apr): es la diferencia entre la medida del agujero y la del eje (de un ajuste), cuando la 
medida del eje es mayor que la del agujero.  Al acoplar el eje al agujero ha de absorberse una 
interferencia.  Al aprieto se le denomina también juego negativo. 
Aprieto máximo (Aprmax): es la diferencia entre la medida máxima admisible del eje y la mínima 
admisible del agujero (figura 10.6.b). 
Aprieto mínimo (Aprmin): es la diferencia entre la medida mínima admisible del eje y la máxima 
admisible del agujero (figura 10.6.b). 
(a) Ajuste con juego (b) Ajuste con aprieto
Aprmin        Aprmax      
 Jumin       
 Jumax      
 Aprmax        Jumax       Jumax       
 Aprmax      
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Figura 10.8  Representación de ajustes 
10.4 SISTEMA ISO DE AJUSTES Y TOLERANCIAS 
10.4.1 Introducción 
La ISO (International Organization for Standardization) ha organizado normas internacionales 
para ajustes y tolerancias.  Las unidades de trabajo son las métricas (mm), aunque las normas 
están definidas también para el sistema inglés (pulgadas).  En estas normas, las letras mayúsculas 
se refieren al agujero y las letras minúsculas al eje.  Debido a que la precisión de una pieza está 
determinada no sólo por la tolerancia, sino también por el tamaño de la pieza (para una misma 
aplicación, se permiten mayores tolerancias para piezas más grandes), se utiliza el término 
calidad, el cual es definido a continuación: 
10.4.2 Calidad 
Calidad: es la mayor o menor amplitud de la tolerancia, que relacionada con la dimensión 
básica, determina la precisión de la fabricación. 
Para entender mejor el propósito de la calidad de una pieza, considere dos piezas de igual 
dimensión básica con tolerancias diferentes, la pieza que tenga menor tolerancia tiene mayor 
precisión (menor grado de calidad); si dos piezas tienen igual tolerancia, pero diferentes 
dimensiones básicas, la pieza con mayor dimensión es más precisa (tiene menor grado de 
calidad). 
La tabla  10.1 muestra la forma en que la ISO organizó un sistema de dieciocho calidades 
designadas por: IT 01, IT 0, IT 1, IT 2, IT 3,…, IT 16, cuyos valores de tolerancia se indican para 
13 grupos de dimensiones básicas, hasta un valor de 500 mm.  De los datos se puede notar que la 
tolerancia depende tanto de la calidad como de la dimensión básica. 
Ajuste con juego Ajuste indeterminado Ajuste indeterminado 
Jumax Jumin 
Tla 
Tle 
agujero 
eje 
eje 
Jumax Aprmax 
Tla 
Tle 
agujero Aprmax Jumax 
Tle Tla 
agujero 
eje Aprmax Aprmin 
Tle 
Tla 
Ajuste con aprieto 
agujero 
eje 
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* Hasta 1 mm las calidades 14 a 16 no están previstas.
Por ejemplo, la tolerancia de un eje de 28 mm (dimensión básica) y calidad IT (International 
Tolerance) igual a 12 se encuentra en la intersección entre la fila correspondiente al intervalo (18 
mm, 30 mm] y la columna correspondiente a una calidad de 12, es decir, Tl = 210 μm = 0.210 
mm. Para una pieza con dimensión básica de 80 mm y calidad IT 4, la tolerancia es 8 μm; note
que los grupos de dimensiones son intervalos abiertos a la izquierda y cerrados a la derecha y,
por lo tanto, 80 mm pertenece al intervalo (50 mm, 80 mm], y no a (80 mm, 120 mm].
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Tabla 10.1  Tolerancias fundamentales en micrómetros (m) (tolerancias ISO, menos de 
500 mm) (tomada de Jiménez[1], página 29).
Calidad 
Grupos de 
dimensiones en mm 
Mayor de Hasta 01 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 
0 3 0.3 0.5 0.8 1.2 2 3 4 6 10 14 25 40 60 100 140 250* 400* 600* 
3 6 0.4 0.6 1 1.5 2.5 4 5 8 12 18 30 48 75 120 180 300 480 750 
6 10 0.4 0.6 1 1.5 2.5 4 6 9 15 22 36 58 90 150 220 360 580 900 
10 18 0.5 0.8 1.2 2 3 5 8 11 18 27 43 70 110 180 270 430 700 1100 
18 30 0.6 1 1.5 2.5 4 6 9 13 21 33 52 84 130 210 330 520 840 1300 
30 50 0.6 1 1.5 2.5 4 7 11 16 25 39 62 100 160 250 390 620 1000 1600 
50 80 0.8 1.2 2 3 5 8 13 19 30 46 74 120 190 300 460 740 1200 1900 
80 120 1 1.5 2.5 4 6 10 15 22 35 54 87 140 220 350 540 870 1400 2200 
120 180 1.2 2 3.5 5 8 12 18 25 40 63 100 160 250 400 630 1000 1600 2500 
180 250 2 3 4.5 7 10 14 20 29 46 72 115 185 290 460 720 1150 1850 2900 
250 315 2.5 4 6 8 12 16 23 32 52 81 130 210 320 520 810 1300 2100 3200 
315 400 3 5 7 9 13 18 25 36 57 89 140 230 360 570 890 1400 2300 3600 
400 500 4 6 8 10 15 20 27 40 63 97 155 250 400 630 970 1550 2500 4000 
* Hasta 1 mm las calidades 14 a 16 no están previstas.
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Los valores de tolerancia de la tabla 10.1 han sido obtenidos aplicando ecuaciones empíricas 
cuya variable es la dimensión básica y la calidad.  Para evitar la ejecución de cálculos cada vez 
que se quiera obtener una tolerancia, la ISO estableció la división de grupos de dimensiones 
básicas de la tabla 10.1; la tolerancia para las dimensiones básicas de cada rango se ha obtenido 
utilizando las ecuaciones para la media geométrica de las dimensiones extremas del rango 
considerado. 
Elección  de la calidad 
Para elegir la calidad es necesario tener en cuenta que una excesiva precisión aumenta los costos 
de producción, requiriéndose máquinas más precisas; por otro lado, una baja precisión puede 
afectar la funcionalidad de las piezas.  Es necesario conocer las limitaciones de los procesos de 
producción, en cuanto a precisión se refiere, y los grados de calidad máximos que permiten el 
buen funcionamiento de los elementos.  Para el empleo de las diversas calidades se definen los 
siguientes rangos [1]: 
Para agujeros: 
- Las calidades 01 a 5 se destinan para calibres (instrumentos de medida).
- Las calidades 6 a 11 para la industria en general (construcción de máquinas).
- Las calidades 11 a 16 para fabricaciones bastas tales como laminados, prensados, estampados,
donde la precisión sea poco importante o en piezas que generalmente no ajustan con otras.
Para ejes: 
- Las calidades 01 a 4 se destinan para calibres (instrumentos de medida).
- Las calidades 5 a 11 para la industria en general (construcción de máquinas).
- Las calidades 11 a 16 para fabricaciones bastas.
Además, Jiménez[1] da una lista de las calidades que se consiguen con diferentes máquinas 
herramientas.  Debido a que las máquinas modernas son más precisas, los grados de calidad 
obtenidos con las mencionadas a continuación podrían ser menores: 
- Con tornos se consiguen grados de calidad mayores de 7.
- Con taladros se consiguen: calidades de 10 a 12 con broca y de 7 a 9 con escariador.
- Con fresas y mandrinos se obtienen normalmente calidades de 8 o mayores, aunque las de
gran precisión pueden producir piezas con calidad 6.
- Con rectificadoras se pueden obtener piezas con calidad 5.
10.4.3 Posiciones de tolerancia 
Además de definir las tolerancias (mediante la elección de la calidad) de los elementos que hacen 
parte de un ajuste, es necesario definir las posiciones de las zonas de tolerancia, ya que de esta 
manera queda definido el tipo de ajuste (ver, por ejemplo, figura 10.8).  Note que en vez de 
definir un juego o un aprieto para el ajuste, se eligen las dos posiciones de tolerancia, la del eje y 
el agujero, quedando definido un juego mínimo (o aprieto máximo) y un juego máximo (o 
aprieto mínimo).  Mediante fórmulas empíricas, la ISO ha definido 28 posiciones de tolerancia 
para ejes y 28 para agujeros, las cuales se ubican respecto a la línea de referencia, con el fin de 
normalizar tanto ajustes como tolerancias.  Las distintas posiciones de tolerancia, designadas con 
letras minúsculas, para ejes, y mayúsculas, para agujeros, están representadas en las figuras 10.9 
y 10.10. 
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Figura 10.9  Posiciones relativas de tolerancia para ejes (fuente: Jiménez[1]) 
Figura 10.10  Posiciones relativas de tolerancia para agujeros (fuente: Jiménez[1]) 
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Existen 784 (28×28) combinaciones posibles de las zonas de tolerancia para definir el ajuste 
entre dos elementos; por lo tanto, sin contar con las diferentes calidades que pueden escogerse en 
un ajuste, existen 784 posibles ajustes.  Debido a que en la práctica no se requieren tantas 
combinaciones para suplir las diferentes aplicaciones, existen dos sistemas de ajustes, “agujero 
normal básico” y “eje normal básico”, para cada uno de los cuales quedan 28 posibles 
combinaciones de posiciones de tolerancia. 
10.4.4 Sistemas de ajustes 
Agujero normal básico: cuando en un sistema de tolerancias se desea referir todas las 
elecciones de ajustes a una determinada posición de la tolerancia del agujero, se dice que se está 
trabajando con un sistema de agujero normal, agujero base o agujero básico.  En este sistema la 
posición de la zona de tolerancia del agujero es una sola (independientemente del ajuste) y es la 
posición “H”.  De la figura 10.10 se observa que la posición “H” tiene una desviación inferior 
igual a cero (la línea que representa la dimensión mínima coincide con la línea de referencia).  El 
ajuste se define, entonces, seleccionando una posición adecuada de la zona de tolerancia del eje.  
En la figura 10.11 se representan diferentes ajustes, utilizando el sistema de agujero base, en los 
cuales la posición de la zona de tolerancia del eje es la que define el ajuste. 
Figura 10.11  Ajustes en el sistema de agujero básico 
Eje normal básico: cuando en un sistema de tolerancias se desea referir todas las elecciones de 
ajustes a una determinada posición de la tolerancia del eje, se dice que se está trabajando con un 
sistema de eje normal, eje base o eje básico.  En este sistema la posición de la zona de tolerancia 
del eje es la posición “h”.  El ajuste se define, entonces, seleccionando una posición adecuada de 
la zona de tolerancia del agujero.  La figura 10.12 representa diferentes ajustes en el sistema de 
eje base, en los cuales la posición de la zona de tolerancia del agujero es la que define el ajuste. 
Figura 10.12  Ajustes en el sistema de eje básico 
agujero 
eje 
 Línea de 
referencia 
eje 
eje 
eje 
Ajuste con juego 
Ajuste 
indeterminado 
Ajuste 
indeterminado 
Ajuste con aprieto 
Posición H 
eje 
agujero 
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agujero 
agujero 
agujero 
Ajuste con juego 
Ajuste 
indeterminado 
Ajuste 
indeterminado 
Ajuste con aprieto 
Posición h 
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- Para construcción basta se prefiere eje base.
- Para construcciones de gran y media precisión se prefiere agujero base.
- Cuando para una misma dimensión de una pieza se tienen diferentes ajustes con otros
elementos, se prefiere (a) eje base, si la pieza es el eje del ajuste, (b) agujero base, si la pieza
es el agujero.  Por ejemplo, un árbol de transmisión de potencia debe ajustar sobre un
engranaje y sobre dos cojinetes de contacto deslizante, con diferentes ajustes; entonces, se
prefiere eje base (ver  figura 10.13).
- Cuando una de las piezas ya está fabricada o diseñada (rodamientos, por ejemplo) con uno de
los dos sistemas, el sistema ya escogido para ésta se prefiere.
Figura 10.13  Árbol con diferentes ajustes con el engranaje y los cojinetes de contacto deslizante 
10.4.5 Ajustes preferentes 
Como se dijo anteriormente, las normas ISO permiten 784 combinaciones de zonas de tolerancia, 
y adoptando uno de los dos sistemas, eje o agujero base, se tienen 28 combinaciones.  Sin 
embargo, la mayoría de las aplicaciones puede ajustarse a un número menor de opciones.  Para 
cada sistema, la ISO seleccionó 10 ajustes que se denominan “ajustes preferentes”, cinco de los 
cuales son libres, dos indeterminados y tres con aprieto.  Estos ajustes preferentes tienen 
definidas tanto las posiciones de tolerancia como las calidades para las piezas eje y agujero.
 Las figuras 10.14 y 10.15 y la tabla 10.2 muestran los 10 ajustes preferentes para agujero 
básico y los 10 ajustes preferentes para eje básico.  La designación del ajuste comienza con la 
posición de tolerancia del agujero seguida de su calidad, después aparece la posición de 
tolerancia del eje seguida de su calidad; por ejemplo, la designación H7/p6 significa que la 
posición de tolerancia del agujero es la “H” (lo cual indica que el sistema es agujero base) y 
su calidad es IT 7, la posición para el eje es “p” y su calidad es 6.  La tabla 10.2 presenta 
también la descripción y algunas aplicaciones de cada ajuste preferente.  Note que la tabla 
agrupa los 20 tipos de ajustes en 10 grupos, ya que cada ajuste preferente en el sistema de 
eje base tiene su equivalente, en cuanto al tipo y a las características del ajuste, en el otro 
sistema. 
(a) Ajustes en el sistema de eje básico: el
árbol tiene una única medida; por lo
tanto, su fabricación es económica
(b) Ajustes en el sistema de agujero básico: los agujeros tienen
la misma posición de tolerancia, entonces, el árbol tiene varias
medidas; por lo tanto, su fabricación es más costosa
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La elección de uno u otro sistema depende de la aplicación particular.  Algunas ideas para 
elegirlo son: 
Engranaje 
Cojinetes 
 de contacto 
deslizante 
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Tabla 10.2  Descripción y aplicaciones de los ajustes preferentes 
* Ajuste de transición para tamaños básicos comprendidos entre 0 y 3 mm.
** Fuente: Mitutoyo, Márgenes y Tolerancias.  Impreso por Equipos y Controles
Industriales (eci), Bogotá D.C..
SÍMBOLO ISO 
DESCRIPCIÓN** APLICACIONES Agujero 
base 
Eje 
base 
H11/c11 C11/h11 
Movimiento grande, amplio: ajuste para 
tolerancias comerciales amplias o para elementos 
exteriores. 
Cojinetes en maquinaria agrícola y  
doméstica, equipos de minería, topes, 
pasadores. 
H9/d9 D9/h9 
Movimiento libre: no debe emplearse cuando la 
precisión sea algo esencial.  Es adecuado para 
grandes variaciones de temperatura, velocidades 
de giro elevadas, o presiones elevadas en la 
pieza macho. 
Cojinetes giratorios donde la velocidad de 
giro es mayor o igual a 600 r/min, 
soportes de ejes en grúas, carretillas, 
transmisiones y maquinaria agrícola. 
H8/f7 F8/h7 
Movimiento limitado: para máquinas de 
precisión y para posicionamiento preciso en caso 
de velocidades moderadas y presión en la pieza 
macho. 
Montajes deslizantes donde la velocidad 
es menor de 600 r/min, construcción de 
máquinas herramientas de precisión, 
partes de automotores. 
H7/g6 G7/h6 
Ajuste deslizante: cuando no se pretende que 
las piezas se muevan libremente, una respecto a 
la otra, pero pueden girar entre sí y colocarse con 
precisión. 
Collares de retención, émbolos de frenos 
de aceite, acoplamientos de platillos 
desembragables, bridas de centrar para 
tuberías y válvulas. 
H7/h6 H7/h6 
Posicionamiento con juego: proporciona cierto 
apriete.  Es adecuado para posicionar piezas 
estacionarias, pero pueden montarse y 
desmontarse fácilmente. 
Engranajes de cambios de velocidades, 
ejes de contrapunto, mangos de volantes 
de mano, columnas guía de taladros 
radiales, brazo superior de fresadoras. 
H7/k6 K7/h6 
Posicionamiento de transición o ajuste 
intermedio: posicionamiento de precisión, es un 
compromiso entre el juego y la interferencia. 
Engranajes en husillos, poleas fijas y 
volantes en ejes, discos de excéntrica, 
manivelas para pequeños esfuerzos. 
H7/n6 N7/h6 
Posicionamiento de transición o ajuste 
intermedio: posicionamiento más preciso en el 
que se requiere y admite una interferencia mayor. 
Casquillos de bronce, collares calados 
sobre ejes, piñones en ejes motores, 
inducidos en dinamos. 
H7/p6* P7/h6 
Posicionamiento con interferencia: para piezas 
que requieran rigidez y alineación muy precisas 
pero sin requisitos especiales de presión en el 
agujero. 
H7/s6 S7/h6 
Sin movimiento o fijo: para piezas de acero 
normales o ajustes forzados en secciones 
pequeñas.  Es el ajuste más apretado admisible 
en piezas de fundición.  
Casquillos de bronce en cajas, cubos de 
ruedas y bielas, coronas de bronce en 
ruedas helicoidales y engranajes, 
acoplamientos en extremos de ejes. 
H7/u6 U7/h6 
Forzado: para piezas que van a funcionar muy 
cargadas, para ajustes forzados en los que las 
fuerzas de apriete requeridas no son factibles en 
la práctica. 
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Figura 10.14  Ajustes preferentes del sistema de agujero base 
Figura 10.15  Ajustes preferentes del sistema de eje base 
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Al buscar un ajuste apropiado bajo normas ISO, es conveniente escoger uno de estos 20 ajustes, 
si ninguno de éstos parece adecuado, el paso siguiente sería buscar entre los 36 ajustes restantes.  
El diseñador decide si trabaja con los ajustes preferentes o no; las ventajas de hacerlo son: 
- Reducción de costos
- Intercambiabilidad de piezas perfectamente estudiadas y universalizadas
- Mejor calidad
De la tabla 10.2 puede notarse que para los ajustes preferentes, los grados de calidad del agujero 
son mayores que los del eje; esto se debe a que es más fácil dar una medida precisa a una 
superficie externa que a una interna. 
Las posiciones de tolerancia para ejes y agujeros se ubican respecto a la línea de referencia 
conociendo la desviación fundamental.  Las tablas 10.3 y 10.4 dan las desviaciones 
fundamentales para las posiciones preferentes de tolerancia de eje y de agujero respectivamente.  
Una desviación fundamental positiva indica que la posición de la zona de tolerancia está por 
encima de la línea de referencia; una desviación fundamental negativa indica que la posición de 
la zona de tolerancia está por debajo de la línea de referencia. 
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Tabla 10.3  Desviaciones fundamentales en milímetros (mm) para zonas de 
tolerancia de ejes (fuente: Jiménez[1]).  Los intervalos de tamaños básicos son 
sobre el límite inferior e incluyendo el límite superior. 
Tamaños 
 básicos 
(mm) 
Desviación fundamental (mm) 
Desviación superior Desviación inferior 
c d f g h k n p s u 
0-3 –0.060 –0.020 –.0006 –0.002 0 0 +0.004 +0.006 +0.014 +0.018
3-6 –0.070 –0.030 –0.010 –0.004 0 +0.001 +0.008 +0.012 +0.019 +0.023
6-10 –0.080 –0.040 –0.013 –0.005 0 +0.001 +0.010 +0.015 +0.023 +0.028
10-14 –0.095 –0.050 –0.016 –0.006 0 +0.001 +0.012 +0.018 +0.028 +0.033
14-18 –0.095 –0.050 –0.016 –0.006 0 +0.001 +0.012 +0.018 +0.028 +0.033
18-24 –0.110 –0.065 –0.020 –0.007 0 +0.002 +0.015 +0.022 +0.035 +0.041
24-30 –0.110 –0.065 –0.020 –0.007 0 +0.002 +0.015 +0.022 +0.035 +0.048
30-40 –0.120 –0.080 –0.025 –0.009 0 +0.002 +0.017 +0.026 +0.043 +0.060
40-50 –0.130 –0.080 –0.025 –0.009 0 +0.002 +0.017 +0.026 +0.043 +0.070
50-65 –0.140 –0.100 –0.030 –0.010 0 +0.002 +0.020 +0.032 +0.053 +0.087
65-80 –0.150 –0.100 –0.030 –0.010 0 +0.002 +0.020 +0.032 +0.059 +0.102
80-100 –0.170 –0.120 –0.036 –0.012 0 +0.003 +0.023 +0.037 +0.071 +0.124
100-120 –0.180 –0.120 –0.036 –0.012 0 +0.003 +0.023 +0.037 +0.079 +0.144
120-140 –0.200 –0.145 –0.043 –0.014 0 +0.003 +0.027 +0.043 +0.092 +0.170
140-160 –0.210 –0.145 –0.043 –0.014 0 +0.003 +0.027 +0.043 +0.100 +0.190
160-180 –0.230 –0.145 –0.043 –0.014 0 +0.003 +0.027 +0.043 +0.108 +0.210
180-200 –0.240 –0.170 –0.050 –0.015 0 +0.004 +0.031 +0.050 +0.122 +0.236
200-225 –0.260 –0.170 –0.050 –0.015 0 +0.004 +0.031 +0.050 +0.130 +0.258
225-250 –0.280 –0.170 –0.050 –0.015 0 +0.004 +0.031 +0.050 +0.140 +0.284
250-280 –0.300 –0.190 –0.056 –0.017 0 +0.004 +0.034 +0.056 +0.158 +0.315
280-315 –0.330 –0.190 –0.056 –0.017 0 +0.004 +0.034 +0.056 +0.170 +0.350
315-355 –0.360 –0.210 –0.062 –0.018 0 +0.004 +0.037 +0.062 +0.190 +0.390
355-400 –0.400 –0.210 –0.062 –0.018 0 +0.004 +0.037 +0.062 +0.208 +0.435
400-450 –0.440 –0.230 –0.068 –0.020 0 +0.005* +0.040 +0.068 +0.232 +0.490
450-500 –0.480 –0.230 –0.068 –0.020 0 +0.005* +0.040 +0.068 +0.252 +0.540
* Sólo para calidades IT4 a IT7; para las otras calidades tomar cero
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Tabla 10.4  Desviaciones fundamentales en milímetros (mm) para zonas de 
tolerancia de agujeros (fuente: Jiménez[1]). Los intervalos de tamaños 
básicos son sobre el límite inferior e incluyendo el límite superior. 
Tamaños 
básicos 
(mm) 
Desviación fundamental (mm) 
Desviación inferior Desviación superior 
C D F G H K* N* P** S** U** 
0-3 +0.060 +0.020 +.0006 +0.002 0 0 –0.004 –0.006 –0.014 –0.018
3-6 +0.070 +0.030 +0.010 +0.004 0 –0.001+ –0.008+ –0.012 –0.019 –0.023
6-10 +0.080 +0.040 +0.013 +0.005 0 –0.001+ –0.010+ –0.015 –0.023 –0.028
10-14 +0.095 +0.050 +0.016 +0.006 0 –0.001+ –0.012+ –0.018 –0.028 –0.033
14-18 +0.095 +0.050 +0.016 +0.006 0 –0.001+ –0.012+ –0.018 –0.028 –0.033
18-24 +0.110 +0.065 +0.020 +0.007 0 –0.002+ –0.015+ –0.022 –0.035 –0.041
24-30 +0.110 +0.065 +0.020 +0.007 0 –0.002+ –0.015+ –0.022 –0.035 –0.048
30-40 +0.120 +0.080 +0.025 +0.009 0 –0.002+ –0.017+ –0.026 –0.043 –0.060
40-50 +0.130 +0.080 +0.025 +0.009 0 –0.002+ –0.017+ –0.026 –0.043 –0.070
50-65 +0.140 +0.100 +0.030 +0.010 0 –0.002+ –0.020+ –0.032 –0.053 –0.087
65-80 +0.150 +0.100 +0.030 +0.010 0 –0.002+ –0.020+ –0.032 –0.059 –0.102
80-100 +0.170 +0.120 +0.036 +0.012 0 –0.003+ –0.023+ –0.037 –0.071 –0.124
100-120 +0.180 +0.120 +0.036 +0.012 0 –0.003+ –0.023+ –0.037 –0.079 –0.144
120-140 +0.200 +0.145 +0.043 +0.014 0 –0.003+ –0.027+ –0.043 –0.092 –0.170
140-160 +0.210 +0.145 +0.043 +0.014 0 –0.003+ –0.027+ –0.043 –0.100 –0.190
160-180 +0.230 +0.145 +0.043 +0.014 0 –0.003+ –0.027+ –0.043 –0.108 –0.210
180-200 +0.240 +0.170 +0.050 +0.015 0 –0.004+ –0.031+ –0.050 –0.122 –0.236
200-225 +0.260 +0.170 +0.050 +0.015 0 –0.004+ –0.031+ –0.050 –0.130 –0.258
225-250 +0.280 +0.170 +0.050 +0.015 0 –0.004+ –0.031+ –0.050 –0.140 –0.284
250-280 +0.300 +0.190 +0.056 +0.017 0 –0.004+ –0.034+ –0.056 –0.158 –0.315
280-315 +0.330 +0.190 +0.056 +0.017 0 –0.004+ –0.034+ –0.056 –0.170 –0.350
315-355 +0.360 +0.210 +0.062 +0.018 0 –0.004+ –0.037+ –0.062 –0.190 –0.390
355-400 +0.400 +0.210 +0.062 +0.018 0 –0.004+ –0.037+ –0.062 –0.208 –0.435
400-450 +0.440 +0.230 +0.068 +0.020 0 –0.005+ –0.040+ –0.068 –0.232 –0.490
450-500 +0.480 +0.230 +0.068 +0.020 0 –0.005+ –0.040+ –0.068 –0.252 –0.540
* Sólo para calidades IT01 a IT8, excepto el valor para 0-3 mm que es válido para cualquier
calidad.  Para la posición N tomar cero para calidades IT9 a IT16, excepto para 0-3 mm que
debe tomarse – 0.004
** Sólo para calidades IT8 a IT16
Nota:  = ITn – ITn–1 (diferencia entre la tolerancia de la calidad considerada y de la calidad
inmediata más fina)
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Figura 10.16  Ajuste entre dos elementos cilíndricos huecos (antes y después del montaje) 
10.5.2 Distribuciones de esfuerzos y estados de esfuerzo en el eje y el agujero 
Para determinar qué esfuerzos se generan con el ajuste, considere primero un corte longitudinal 
que divide el cilindro externo (agujero) en dos partes iguales; al aislar la mitad del cilindro y 
hacer el diagrama de cuerpo libre se obtiene el diagrama de la figura 10.17.a, en donde se 
observa la fuerza de empuje producida por el cilindro pequeño y dos reacciones R1 y R2, iguales, 
que garantizan el equilibrio. 
Eje 
Agujero 
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10.5 ESFUERZOS DEBIDOS A AJUSTES CON APRIETO EN CILINDROS HUECOS 
10.5.1 Introducción 
Cuando se efectúa un ajuste en el cual la medida del eje es mayor que la del agujero, debe 
vencerse un aprieto o interferencia mediante la deformación de las piezas.  Una vez acopladas, se 
ha reducido el tamaño del eje y se ha aumentado el del agujero, generándose esfuerzos.  A mayor 
aprieto, mayores serán las deformaciones y, por lo tanto, los esfuerzos. 
Sólo se considerará el caso de un ajuste entre dos cilindros huecos, de longitudes iguales, que se 
acoplan en toda su longitud, tal como se muestra en la figura 10.16.  Cuando no se cumple 
alguna de estas condiciones, puede recurrirse a métodos avanzados de cálculo, como el de 
elementos finitos. 
Agujero 
Eje 
(b) Distribuciones de esfuerzos (c) Estados de esfuerzo(a) Diagrama de cuerpo libre
del agujero 
B 
A 
Fuerza de 
empuje 
R2 
R1 
  Stco 
Sto
 Sto 
  Stco
– Sr = pc
Sto Sto 
Stco Stco 
pc 
pc 
et 
er 
er et 
Punto 
A 
Punto 
B 
Figura 10.17  Esfuerzos en el cilindro hueco externo (agujero) de un ajuste 
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Para determinar cómo se distribuyen las fuerzas R1 y R2 y qué efecto tiene la fuerza de empuje en 
los puntos interiores del cilindro, éste puede considerarse como la unión de un número infinito 
de cilindros de espesor infinitesimal; planteando las ecuaciones de equilibrio y teniendo en 
cuenta las condiciones de frontera, se obtiene el estado de esfuerzo en cualquier punto. 
De este análisis, sólo se presentan los resultados.  Por simetría, todos las líneas radiales tienen 
igual comportamiento; los puntos de cualquier línea radial tienen estados de esfuerzo biaxiales 
(exceptuando los puntos en la superficie externa, los cuales tienen estados de esfuerzo 
uniaxiales).  Se generan esfuerzos normales en las direcciones radial y tangencial.  Las 
distribuciones de estos esfuerzos se muestran en la figura 10.17.b.  En los puntos interiores se 
presenta un esfuerzo radial máximo de compresión Sr = – pc; el esfuerzo radial se reduce desde 
este valor máximo hasta cero en los puntos exteriores.  Los esfuerzos tangenciales varían desde 
un máximo Stco en los puntos interiores hasta un mínimo Sto en los exteriores.  Los estados de 
esfuerzo de los puntos en la superficie interior (punto B) y en la exterior (punto A) se muestran 
en la figura 10.17.c. 
Se puede hacer un análisis similar para el elemento interno (eje del ajuste).  La figura 10.18 
muestra las distribuciones de esfuerzos radiales y tangenciales y los estados de esfuerzo de los 
puntos en las superficies externa e interna, los cuales son similares a los que se presentan en el 
agujero.  Sin embargo, cuando el eje es macizo, el esfuerzo tangencial es uniforme, como se 
aprecia en la figura 10.18.c.  Note que en el eje todos los esfuerzos son de compresión, mientras 
que en el agujero los tangenciales son de tracción. 
Figura 10.18  Esfuerzos en el cilindro interno (eje), hueco o macizo, de un ajuste 
10.5.3 Ecuaciones para el cálculo de los esfuerzos 
Como se ilustró en las figuras 10.17 y 10.18, los elementos cilíndricos de un ajuste soportan 
esfuerzos normales en las direcciones radial y tangencial, cuya nomenclatura es la siguiente: 
(a) Diagrama de (b) Distribuciones de (c) Distribuciones de (d) Estados
cuerpo libre del eje esfuerzos - eje hueco esfuerzos - eje macizo de esfuerzo
Fuerza de 
empuje 
R4 
R3 
Sti Sti 
Stci Stci 
pc 
pc 
Punto 
D 
Punto 
C 
      Sti 
Stci
 Stci 
      Sti 
– Sr = pc 
D 
C 
et 
er 
et er 
Stci
Stci 
 Sti 
D 
C 
et er 
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§ pc: presión en la superficie de contacto
§ Sr: esfuerzo radial de compresión en la superficie de contacto (pc = – Sr, donde pc se toma
positivo)
§ Sto: esfuerzo tangencial en la superficie externa del elemento externo
§ Stco: esfuerzo tangencial en la superficie de contacto del elemento externo
§ Stci: esfuerzo tangencial en la superficie de contacto del elemento interno
§ Sti: esfuerzo tangencial en la superficie interna del elemento interno
La presión en la superficie de contacto está dada por 
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donde: 
§ Apr: aprieto o interferencia total del ajuste
§ di: diámetro interior del elemento interno (eje)
§ dc: diámetro de la superficie de contacto (dimensión básica)
§ do: diámetro exterior del elemento externo (agujero)
§ νo: relación de Poisson del agujero
§ νi: relación de Poisson del eje
§ Eo: módulo de elasticidad del agujero
§ Ei: módulo de elasticidad del eje
Figura 10.19  Diámetros de los cilindros de un ajuste 
Si ambos elementos son del mismo material, o simplemente si Eo = Ei = E y νo = νi, la ecuación 
anterior puede expresarse como: 
.
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Elemento 
externo 
(agujero) 
di 
dc 
do
Elemento 
interno 
(eje) 
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Después de encontrar la presión en la superficie de contacto, se pueden calcular los esfuerzos 
tangenciales (esfuerzos normales de tracción o compresión) en las superficies de ambos 
elementos.  Existen dos conjuntos de ecuaciones (Lamé y Birnie); cada uno de ellos se usa 
conjuntamente con una teoría de falla[2]. 
Las ecuaciones de Lamé se usan conjuntamente con la teoría de falla del esfuerzo cortante 
máximo.  Si el eje es hueco: 
(10.3) 
Las ecuaciones de Birnie se usan conjuntamente con la teoría de falla por deformación máxima.  
Si el eje es hueco: 
(10.4) 
Si el eje es macizo, las ecuaciones para Sto y Stco también son válidas.  Sin embargo, Stci y Sti 
están dadas por[3]: 
.ctitci pSS −==  (10.5) 
Cuando la longitud del agujero es diferente a la del eje, por ejemplo cuando se monta un 
cubo sobre un árbol, existe una concentración de esfuerzos en los extremos del cubo.  En 
general, ésta debe tenerse en cuenta en el diseño.  Norton[4] presenta curvas de concentración 
de esfuerzos para el caso de un árbol sometido a flexión y con un ajuste con aprieto; 
típicamente Kt ≤ 2. 
10.5.4 Fuerza axial para montaje o desmontaje en ajustes con aprieto 
Una de las formas de montar o desmontar dos piezas con ajuste de interferencia es aplicar una 
fuerza axial, por ejemplo, con una prensa hidráulica, con un dispositivo especial o mediante 
impactos (figura 10.20).  La fuerza axial, Fa, que debe aplicarse a dos cilindros para efectuar su 
montaje (o desmontaje) es igual a la fuerza de fricción, Ff, que aparece en la superficie de 
contacto (figura 10.21).  La fuerza de fricción es igual al coeficiente de fricción entre los dos 
materiales, μ (varía entre 0.05 y 0.3 aproximadamente), multiplicado por la fuerza normal, Fn: 
,       entonces     ,      donde     , LdpFLdpApFFFF ccacccnnfa πμπμ ===⋅==  (10.6) 
donde L y A son, respectivamente, la longitud y el área de contacto de los cilindros.  Fa es la 
máxima fuerza axial durante el montaje o desmontaje, ya que la fuerza varía a medida que la 
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superficie de contacto aumenta (durante el montaje) o disminuye (durante el desmontaje).  Esta 
fuerza, además, será la máxima que soportará el montaje sin deslizarse axialmente.  Es de anotar 
que debido a las incertidumbres y al hecho de que las rugosidades tienden a aplanarse durante el 
montaje, el diseñador debe usar factores de seguridad suficientemente grandes, al 
especificar la fuerza de montaje o la de desmontaje. 
(a) Esquema de una prensa hidráulica (b) Extractor de rodamientos hidráulico
de tres patas 
Figura 10.20  Métodos para montar y desmontar piezas con ajustes a presión 
(a) Fuerzas Fa y Ff (indicadas para el elemento externo) (b) Fuerzas Fn y Ff (indicadas para
el elemento interno)
Figura 10.21  Ilustración de las fuerzas entre dos piezas con ajuste a presión durante el montaje 
Fn = pc π dc L 
Ff 
Manguera para el 
accionamiento 
hidráulico 
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10.5.5 Momento de torsión resistente de un ajuste a presión
Para producir rotación relativa entre dos cilindros huecos que se montan con interferencia, 
se debe vencer la fuerza de fricción mediante cierto par de torsión (figura 10.22).  Este par, T, 
es entonces el par de torsión máximo que se podría transmitir con el ajuste sin que 
exista deslizamiento de las superficies.  El par de torsión es igual a la fuerza de fricción (dada 
por la ecuación 10.6) multiplicada por el radio de la superficie de contacto (dc / 2).  Entonces: 
.  5.0
2
  
2
2Ldp
d
Ldp
d
FT cc
c
cc
c
f πμπμ ===  (10.7) 
Figura 10.22  Fuerza de fricción generada al tratar de producir una rotación relativa de las 
superficies en contacto 
Al igual que con la fuerza axial, se debe usar un factor de seguridad suficientemente grande, 
al especificar el par de torsión que se garantice con el montaje. 
10.5.6 Calentamiento o enfriamiento para montajes 
Para evitar la aplicación de fuerza axial (o al menos para reducirla) en un montaje con 
interferencia, puede calentarse la pieza externa (agujero), enfriarse la pieza interna (eje) o 
efectuar ambos procedimientos.  Al calentar la pieza externa, ésta se dilata (aumenta de tamaño) 
y al enfriar la pieza interna, ésta se contrae (disminuye su tamaño).  Si se quiere efectuar el 
montaje sin requerir fuerza axial, se debe calentar el agujero o enfriar el eje lo suficiente, de tal 
manera que se elimine totalmente el aprieto. 
Para encontrar el cambio de temperatura, ΔTemp, al que se debe someter el eje o el agujero, para 
eliminar el aprieto, considere la barra recta de la figura 10.23.  La dilatación (alargamiento) está 
dada por:  
,empT TLΔ= αδ (10.8) 
donde αT es el coeficiente de dilatación térmica lineal del material (αT = 0.0000126/°C para el 
acero), L es la longitud (inicial) de la barra y ΔTemp es el incremento de temperatura.  
Fn = pc π dc L 
Ff 
dc / 2 
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Figura 10.23  Dilatación de una barra al calentarla una cantidad ΔTemp 
Considere ahora el cilindro hueco de la figura 10.24, el cual se puede tomar como la unión de un 
número infinito de cilindros huecos de espesor infinitesimal.  Cada uno de éstos se alargará de 
acuerdo con la ecuación 10.8.  El cilindro de espesor infinitesimal mostrado en la figura 10.24 
tiene una longitud inicial L = π d y una longitud final dada por 
Lf = π (d + Δd), (10.9) 
donde Δd es el aumento en el diámetro d. 
Figura 10.24  Dilatación de un cilindro hueco al calentarlo una cantidad ΔTemp 
La longitud final puede expresarse también en función de la longitud inicial y la dilatación: 
Lf = L + δ = π d + δ, (10.10) 
donde, de la ecuación 10.8: 
.) ( empT Td Δ= παδ  (10.11) 
Ahora se iguala la ecuación 10.9 con la 10.10 y se reemplaza la ecuación 10.11 en el resultado: 
π (d + Δd) = π d + δ,   entonces   π Δd = δ,   o   π Δd = αT (π d)ΔTemp,   entonces   Δd = αT d ΔTemp.(10.12)
Aplicando la ecuación 10.12 a d = dc, se obtiene 
Δdc = αT dc ΔTemp, (10.13) 
d 
dc
d + Δd 
(a) Barra con longitud inicial L
L δ L δ 
(b) Barra calentada (longitud final: L + δ)
(a) Tamaño inicial (b) Cilindro dilatado
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de donde 
.
cT
c
emp d
d
T
α
Δ
=Δ  (10.14) 
Para efectuar un montaje sin fuerza axial, Δdc ≥ Apr, entonces: 
.
cT
pr
emp d
A
T
α
≥Δ  (10.15) 
Por lo tanto, para realizar un montaje sin requerir fuerza axial, se debe calentar el elemento 
externo o enfriar el interno una cantidad ΔTemp.  Algunos medios de calentamiento son estufas, 
baños de aceite, placas eléctricas y calentadores por inducción (figura 10.25).  Estos últimos 
calientan la pieza mediante la generación de corrientes eléctricas en ésta.  En general, no se 
recomienda calentar piezas con llama. 
(a) Placa eléctrica de calentamiento (b) Calentador por inducción
Figura 10.25  Algunos medios de calentamiento de rodamientos 
Para el montaje con calentamiento, con enfriamiento o en frío (mediante fuerza axial), tenga en 
cuenta la siguiente información.  En baño de aceite pueden alcanzarse temperaturas hasta de 
aproximadamente 350 °C.  Con nieve seca (nieve carbónica) pueden alcanzarse –72 °C y con 
aire líquido –190 °C.  Cuando el montaje se hace en frío, la pieza eje debe achaflanarse en el 
extremo de 2 a 5 mm a 5°, para que durante el montaje no se gripe el material, sino que sólo se 
aplanen las rugosidades superficiales.  Si las dos piezas son de acero, para que éstas no se gripen 
deben lubricarse con aceite o grasa.  Si las piezas son de materiales distintos pueden unirse en 
seco.[5] 
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EJEMPLO 10.1 
Se desea hacer el montaje de una rueda dentada helicoidal de acero SAE 1045 en un árbol de 
sección circular maciza de acero SAE 4340, con el ajuste H7/s6.  El diámetro exterior de los 
dientes del engranaje es de 85 mm, el diámetro interior es de 80 mm y el coeficiente de 
rozamiento entre las superficies de contacto es de 0.18.  Otras dimensiones se dan en la 
figura 10.26.  Determinar: 
a) Dimensiones del agujero y del eje.
b) Presiones de contacto máxima y mínima.
c) Esfuerzos tangenciales máximos en las superficies de contacto de los dos elementos y en
el centro del árbol (debido a los dientes, el esfuerzo en la superficie externa de la rueda
no puede calcularse con las ecuaciones dadas en la sección 10.5.3); usar las ecuaciones de
Birnie y de Lamé.
d) Fuerza axial máxima que podría ser requerida en el montaje.
e) Máximo par de torsión garantizado a transmitir con el ajuste.
f) Incremento de temperatura (calentamiento) mínimo que debe efectuarse en la rueda
helicoidal para garantizar un montaje sin fuerza axial.
Figura 10.26  Ajuste forzado entre una rueda dentada helicoidal y un árbol 
Solución: 
Generalmente, las ruedas dentadas son montadas sobre los árboles con un pequeño aprieto, 
suficiente para evitar vibraciones y deslizamientos axiales indeseables. Para asegurar 
axialmente el árbol, usualmente  se utilizan tornillos prisioneros, y para la transmisión de 
potencia (par de torsión) es muy común el uso de chavetas, las cuales son barras prismáticas 
estandarizadas de sección cuadrada o rectangular.  Las chavetas encajan en chaveteros en las 
piezas a ajustar.  En este ejemplo, la transmisión de potencia se hace posible mediante el 
ajuste, utilizando un aprieto grande; por lo tanto, no se requiere chaveta. 
a) Cálculo de las dimensiones del eje y del agujero:
El sistema utilizado en este ajuste es el de agujero básico, ya que la posición de la tolerancia
del agujero es la “H”.  Las calidades del eje y del agujero son IT6 e IT7, respectivamente.
Las posiciones de tolerancia del eje y del agujero son “s” y “H” respectivamente, y la
dimensión básica es 40 mm.  La tolerancia del eje, Tle, y la del agujero, Tla, se determinan de
la tabla 10.1, y las desviaciones fundamentales, Δfe y Δfa, en las tablas 10.3 y 10.4.
85 mm  80 mm 
30 mm 
40 mm 
Árbol 
Engranaje 
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Tle = 16 m = 0.016 mm Tla = 0.025 mm 
fe = +0.043 mm fa = 0
Note que la desviación fundamental del agujero, que es cero, corresponde a la desviación 
inferior.  Como “H” es la posición de referencia del sistema de agujero básico, se 
recomienda al estudiante que la memorice.  La figura 10.27 muestra esquemáticamente las 
posiciones de tolerancia de los elementos y el ajuste forzado que se obtiene. 
Figura 10.27  Posiciones de tolerancia del eje y del agujero 
De acuerdo con la figura 10.27, las dimensiones del eje y del agujero son: 
Diámetro del eje:  mm0.0590.043
40
Diámetro del agujero:  mm0.0250.000
40
b) Cálculo de las presiones en la superficie de contacto:
Este caso no cumple todas las condiciones citadas en la sección 10.5.1, ya que (a) los dos
elementos no tienen igual longitud, (b) la rueda dentada no es un cilindro perfecto (debido a
sus dientes) y (c) el árbol es escalonado.  Los resultados obtenidos con las ecuaciones de la
sección 10.5 serán valores aproximados en ciertas zonas de los elementos.  Para otras zonas,
los resultados pueden diferir significativamente.  Por ejemplo, los esfuerzos en la zona
mostrada en la figura 10.28 son mucho mayores que los esfuerzos promedio.  Según datos
de la literatura, la concentración de esfuerzos en ajustes a presión de una masa con un árbol
genera un Kt que generalmente está entre 1 y 2
[4,6]
.
 Tabla 10.1 
 40   (30, 50 ] mm 
 Calidad 6 
 Tabla 10.3 
 40   (30, 40 ] mm 
 Posición s 
 Tabla 10.1 
 40  (30, 50] mm 
 Calidad 7 
 Tabla 10.4 
 40  (30, 40] mm 
 Posición H 
Aprmin = 0.018 mm 
Tle = 0.016 mm 
Tla = 0.025 mm 
Aprmax = 0.059 mm 
0.043 mm 
Línea de referencia 
40 mm 
eje 
agujero 
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i
La presión en la superficie de contacto se encuentra entre pcmin y pcmax, calculadas con Aprmin 
y Aprmax, respectivamente.  Estos aprietos están indicados en la figura 10.27.  Como ambas 
piezas son de acero, Eo = Ei = E y νo = ν ; entonces, puede utilizarse la ecuación 10.2, donde 
E = 207 GPa, dc = 40 mm, di = 0 y do = 80 mm (se toma el diámetro interior de la rueda 
dentada ya que a partir de este diámetro el engranaje pierde la continuidad 
circunferencial, entonces, los dientes ejercen muy poca resistencia a la deformación del 
engranaje): 
Figura 10.28  Efecto de concentración de esfuerzos debido a la diferencia de longitudes 
entonces: 
pcmax = 0.1145 GPa = 114.5 MPa, y 
entonces: 
pcmin = 34.9 MPa. 
c) Cálculo de los esfuerzos tangenciales máximos:
Los esfuerzos tangenciales máximos en las superficies de contacto y en el centro del eje se
obtienen con la presión de contacto máxima pcmax = 114.5 MPa.  Tomando νo = νi = 0.28
(tabla A-3.1, apéndice 3) y usando las ecuaciones de Birnie y Lamé (ecuaciones 10.3 a
10.5), se obtiene:
,
mm )080)(2(40
mm )40(80)0GPa)(40 mm)(207 059.0(
5223
42222
−
−−
=cmaxp  
,
mm )080)(2(40
mm )40(80)0GPa)(40 mm)(207 018.0(
5223
42222
−
−−
=cminp  
Justo debajo del chaflán de la 
rueda dentada ocurre un aumento 
localizado de esfuerzos en el árbol 
30 mm 
40 mm 
Árbol 
Engranaje 
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Tabla 10.5  Esfuerzos tangenciales según ecuaciones de Birnie y Lamé. 
Teoría 
Esfuerzos tangenciales (MPa) 
Sto Stco Stci Sti 
Birnie 
76.3 
223 
–114 –114
Lamé 191 
d) Cálculo de la fuerza axial máxima requerida para el montaje:
A mayor aprieto, mayor será la presión de contacto y, por consiguiente, la fuerza axial
requerida para el montaje; entonces, la fuerza axial máxima que se podría necesitar para
efectuar el montaje se calcula con la presión de contacto máxima:
donde μ = 0.18, dc = 40 mm, L = 30 mm y pcmax = 114.5 MPa,  entonces Fa = 77.7 kN. 
e) Cálculo del par de torsión máximo a transmitir garantizado con el ajuste:
El par de torsión que se podrá transmitir con el ajuste depende de las dimensiones finales del
eje y del agujero.  Las dimensiones finales no se conocen, pero se conoce el aprieto mínimo
y el máximo; el par que se puede transmitir estará entre un valor mínimo, Tmin (calculado
con pcmin), y un valor máximo, Tmax (calculado con pcmax).  Sólo se podría garantizar que el
ajuste puede transmitir un par igual a Tmin; es decir, el ajuste podrá resistir por lo menos el
par Tmin sin deslizamiento.  No se puede garantizar que se puede transmitir el par Tmax, ya
que el par real puede ser menor a este valor.
entonces, T = 474 N⋅m. 
f) Cálculo del calentamiento mínimo que debe efectuarse en el engranaje:
Para garantizar un montaje sin fuerza axial, se debe calentar el engranaje hasta un valor tal
que su dilatación en el diámetro interno sea, como mínimo, igual al aprieto.  Como el aprieto
más crítico para este cálculo es el máximo, la dilatación se toma igual al aprieto máximo:
.
cT
prmax
emp d
A
T
α
≥Δ  
Con Aprmax = 0.059 mm, αT = 0.0000126/°C para el acero y dc = 40 mm, ΔTemp = 117 °C.  Es 
decir, en el momento de efectuar el montaje, el engranaje debe estar al menos 117 °C más 
caliente que el árbol. 
,   5.0 2 cminc pLdT πμ=  
,    cmaxca pLdF πμ=  
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 Esfuerzos tangenciales de acuerdo con Lamé (eje y agujero huecos): 
 
Esfuerzos tangenciales de acuerdo con Birnie (eje y agujero huecos): 
 
Esfuerzos tangenciales (eje macizo): 
.cticti pSS −==      Sto y Stco se calculan con las ecuaciones dadas arriba
Fuerza axial, par de torsión y calentamiento o enfriamiento: 
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y Ei =Eo 
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10.6 RESUMEN DEL CAPÍTULO 
Una de las tareas de un diseñador es definir las tolerancias y las posiciones de tolerancia de las 
medidas de las piezas a diseñar.  Las tolerancias son necesarias para que los elementos de 
máquinas funcionen adecuadamente; en particular, cuando éstos deben ajustar con otros. 
En las secciones 10.2 y 10.3 se presentaron la nomenclatura y definiciones concernientes al tema 
de tolerancias y ajustes.  La sección 10.4 presentó el sistema ISO para justes y tolerancias, el 
cual está basado en el concepto de calidad y de posiciones de tolerancia.  Las normas ISO 
definen dos sistemas de ajustes, agujero base y eje base, para los cuales definen también diez 
ajustes preferentes. 
La sección 10.5 trató el tema de ajustes con aprieto en cilindros huecos.  Presentó las 
distribuciones de esfuerzos y las ecuaciones para el cálculo de éstos.  Normalmente, los textos de 
diseño sólo tratan el tema de eje y agujero huecos.  En este libro se presenta también el caso de 
eje macizo, el cual es más común.  Se estudiaron también las ecuaciones para el cálculo de la 
fuerza axial requerida para el montaje de cilindros con aprieto, del par de torsión que resiste el 
ajuste sin deslizarse y del aumento o reducción de temperatura que debe efectuarse al agujero o 
al eje, respectivamente, para realizar un montaje sin requerir fuerza axial. 
Presión en la superficie de contacto: 
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La referencia [6] describe con poca profundidad el uso de tolerancias y ajustes de acuerdo con 
las normas ISO.  El lector puede encontrar información mucho más detallada sobre ajustes y 
tolerancias en la referencia [1].  Las ecuaciones de la sección 10.5 se obtuvieron principalmente 
de la referencia [2]. 
10.8 EJERCICIOS PROPUESTOS 
E-10.1 Encontrar la dimensión que debe tener una chaveta (figura E-10.1) que va a ajustar en un
chavetero de un engranaje y en otro de un árbol, si los dos chaveteros son de 10 mm de ancho y
de 5 mm de profundidad.  Suponer que los chaveteros se hicieron con base en el sistema de
agujero normal básico con una calidad IT7.  Asumir que se usará el ajuste H7/h6.
E-10.2 Encontrar la dimensión de un alojamiento para un rodamiento radial de bolas de 100 mm
de diámetro exterior.  Se recomienda hacer el asiento con tolerancia H7, para este caso en que el
alojamiento está fijo.  Note que en este montaje el rodamiento es el eje del ajuste.
Figura E-10.1 
Árbol 
Cubo o manzana 
del engranaje 
Engranaje 
Chaveta de 
10×10 mm2 
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Árbol 
Figura E-10.2 
Alojamiento 
Rodamiento 
100 mm 
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E-10.3 Se desea hacer el montaje de un rodamiento
(de acero) en un árbol de 40 mm de diámetro.  El
rodamiento es rígido de bolas con las siguientes
dimensiones: D = 62 mm, d = 40 mm, B = 12 mm,
D1=55.2 mm y d1 = 47 mm.  Si el árbol se
construye de acero y se escoge el ajuste H7/n6,
determinar:
(a) Dimensión del árbol.
(b) Presión máxima y mínima en la zona de
contacto.
(c) Esfuerzos tangenciales máximos en el árbol.
(d) Enfriamiento mínimo (ΔTemp) que debe hacerse
al árbol para efectuar el montaje sin requerir
fuerza axial.
E-10.4 Se ha decidido construir un árbol escalonado ajustando un cilindro hueco de acero de 60
mm de diámetro exterior y 80 mm de longitud en un árbol del mismo material y de sección
circular maciza de 50 mm de diámetro y 130 mm de longitud.  El módulo de elasticidad, la
relación de Poisson y el coeficiente de dilatación térmica lineal del material son 206.8 GPa, 0.28
y 0.0000126/°C, respectivamente.  El coeficiente de fricción entre las superficies en contacto es
de 0.20.  Si el máximo esfuerzo tangencial (tracción o compresión) que debe aplicarse a las
piezas de acero es de 60 MPa (Lamé), determine:
(a) El aprieto máximo.
(b) La fuerza axial máxima que se requiere para montar las piezas.
(c) La fuerza axial máxima que se requiere para desmontar las piezas.
(d) El par de torsión requerido para hacer girar el cilindro hueco sobre el árbol si el aprieto es el
calculado en (a).
(e) La temperatura a la cual debe calentarse el buje (elemento externo) para efectuar el montaje
sin fuerza axial, si la temperatura ambiente es de 25 °C.  Prevea una temperatura 30 °C por
encima de la temperatura requerida, con el fin de que el enfriamiento del buje durante el
montaje no reduzca el aprieto a un valor indeseable.
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Figura E-10.3 
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D d D1d1
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E-10.5 Se desea montar una polea con ranuras en “V”,
de acero SAE 1020 laminado en frío, sobre un árbol,
de acero SAE 1050 laminado en frío, con el ajuste
H7/k6.  El coeficiente de fricción μ entre las
superficies en contacto es de 0.15. Algunas
propiedades de los materiales son:
Polea: E = 207 GPa, Sy = 393 MPa, α T = 1.26×10–5/°C. 
Árbol: E = 207 GPa, Sy = 579 MPa, α T = 1.26×10–5/°C.
Determinar:
(a) Las dimensiones de la polea y el árbol.
(b) Presiones de contacto máxima y mínima.
(c) El máximo esfuerzo tangencial en la superficie
del árbol.
(d) La fuerza axial máxima con la que se garantice
que al aplicar ésta no se produzca desplazamiento
axial.
(e) La temperatura a la cual debe enfriarse el árbol si
se quiere garantizar un montaje sin fuerza axial.
Asuma que la temperatura ambiente es de 20 °C.
(f) La fuerza axial máxima que se podría necesitar en
el montaje si se decide calentar la polea 5 °C.
Respuestas: 
E-10.1 mm 10 000.0 009.0
+
− .  Nota: usualmente, las chavetas se fabrican de barras prismáticas que tienen 
las tolerancias adecuadas para ajustar con un pequeño juego sobre los chaveteros 
(construidos con herramientas estándar).  Sin embargo, cuando la chaveta trabaja con 
cargas de impacto o con inversión del sentido de giro, podría ser necesario usar un ajuste 
con aprieto; en este caso, la chaveta se mecaniza para darle la tolerancia requerida. 
E-10.2 mm 100 035.0 000.0
+
−
E-10.3 (a) ∅árbol = mm 40 033.0 017.0
+
+ ; (b) pcmax = 23.5 MPa, pcmin = 0; (c) Stci = Sti = –23.5 MPa;
(d) ΔTemp = 65.5 °C.  Nota: E1 = E2; ν1 = ν2; α T = 0.0000126/°C.
E-10.4 (a) Aprmax = 0.0171 mm; (b) y (c) Fa = 27.2 kN; (d) T = 679 N⋅m; (e) Temp-buje = 82.1 °C.
E-10.5 (a) ∅eje = (30.002 a 30.015) mm, ∅agujero = (30.000 a 30.021) mm; (b) pcmax = 46.59 MPa
(tomando do = 95 mm), pcmin = 0; (c) Stcimax = –46.59 MPa; (d) Fa = 0; (e) Temp-eje = –19.7 
°C;  (f) Fa = 25.69 kN. 
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APÉNDICE 1 
Manejo de unidades 
Este apéndice se enfoca en las unidades más utilizadas en este texto.  Se usa principalmente el 
Sistema Internacional de Unidades (SI), que es el sistema legal de unidades en Colombia.  Sin 
embargo, se considera necesario que el estudiante se familiarice con otros sistemas que tienen 
una gran influencia en nuestro medio.  Se presentan los prefijos del SI y algunas equivalencias 
entre unidades del SI, inglesas y métricas (del Sistema Técnico Métrico (ST), del mks o del cgs).  
La nomenclatura, definiciones y símbolos de las unidades del SI y las recomendaciones para el 
uso de los prefijos son recogidas por la Norma Técnica Colombiana Oficial Obligatoria 1000 
(Resolución No. 005 de 95-04-03 del Consejo Nacional de Normas y Calidades).  Información 
adicional sobre unidades puede encontrarse en esta norma, en “ICONTEC (2002) Guía SI - 
Sistema Internacional de Unidades, Bogotá” y en libros de diseño de máquinas. 
La figura A-1.1 muestra la clasificación de unidades del SI.  Este sistema se fundamenta en siete 
unidades de base (unidades fundamentales), las cuales se consideran independientes unas de 
otras.  Las unidades SI derivadas son unidades obtenidas al combinar las fundamentales.  Por 
razones prácticas, 21 unidades derivadas han recibido nombres especiales (por ejemplo, el 
newton (N)).  Las unidades fundamentales y las derivadas forman el conjunto de unidades 
denominadas unidades SI coherentes; éstas se denominan así, ya que no aparecen factores 
numéricos en las unidades derivadas y, por lo tanto, no se requieren factores de conversión.  Las 
unidades que contienen un prefijo se denominan múltiplos o sub-múltiplos, los cuales no 
pertenecen a las unidades coherentes.  Los prefijos se usan para evitar valores numéricos grandes 
o pequeños.  En general, el prefijo se escoge de tal manera que el valor numérico esté entre 0,1 y
1000, aunque esto no siempre es deseable o posible.  Finalmente, se ha aceptado un cierto
número de unidades que no pertenecen al SI, para usarse junto con las unidades SI; éstas pueden
llamarse unidades adicionales.
* Otras se refiere a múltiplos, sub-múltiplos y derivadas de las unidades adicionales y a
combinaciones entre las unidades SI fundamentales, SI derivadas, adicionales o múltiplos
o sub-múltiplos de todas éstas.
** La Guía SI Sistema Internacional de Unidades del ICONTEC no menciona las unidades
suplementarias; éstas son incluidas en el grupo de unidades derivadas
Figura A-1.1  Clasificación de unidades del SI 
Unidades	SI	 Siete	unidades	
fundamentales	
Unidades	derivadas							
(y	suplementarias**)		
MúlWplos	y
sub-múlWplos	
Unidades	adicionales	
(aceptadas)	y	otras*	
metro (m) ampere (A) 
segundo (s) mol (mol) 
Unidades 
SI 
coherentes 
Ejemplos: 
Adicionales: minuto (min), 
día (d), hora (h), litro (l), 
grados (°), tonelada (t), 
Otras: ml, l/s, t/m3, km/h 
kilogramo (kg) candela (cd) kelvin 
(K) 
Ejemplos: 
m2, kg/m3, m/s, N = kg⋅m/s2, Hz = s-1, 
min-1, Pa = N/m2, J = N⋅m, W = J/s 
suplementarias: rad, sr 
	Ej			emplos: 
mm, cm, km, GPa, ns, kN, MW 
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La tabla A-1.1 introduce las unidades fundamentales y la tabla A-1.2 presenta algunas unidades 
comunes en el contexto de diseño de elementos de máquinas. 
Tabla A-1.1  Unidades SI fundamentales o de base 
Magnitud Unidad SI Símbolo 
Longitud metro m 
Masa kilogramo kg 
Tiempo segundo s 
Temperatura kelvin K 
Corriente eléctrica ampere A 
Cantidad de sustancia mol mol 
Intensidad luminosa candela cd 
Tabla A-1.2  Algunas unidades SI fundamentales, SI suplementarias, SI derivadas que tienen 
nombres especiales y aceptadas que no pertenecen al SI 
Magnitud Unidad SI Símbolo Equivalencia 
Unidad 
aceptada que 
no pertenece al 
SI 
Símbolo 
Longitud metro* m 
Masa kilogramo* kg 
tonelada 
(métrica) 
t 
Tiempo segundo* s 
minuto 
hora 
día 
min 
h 
d 
Temperatura kelvin* K grado Celsius °C 
Ángulo plano radiánΔ rad 
1 rad = 1 m/m
= 1 
grado 
minuto 
segundo 
° 
' 
'' 
Ángulo sólido estereorradiánΔ sr 
1 rad = 1 
m2/m2 = 1 
Fuerza newtonΨ N 
1 N = 1 
kg⋅m/s2 
Esfuerzo/Presión pascalΨ Pa 1 Pa = 1 N/m2 
Energía/Trabajo jouleΨ J 
1 J = 1 N⋅m =          
1 kg⋅m2/s2 
Potencia wattΨ W 
1 W = 1 J/s =          
1 kg⋅m2/s3 
Frecuencia** hertzΨ Hz 1 Hz = 1 s–1 
* Unidad fundamental o de base.
Δ Unidad suplementaria.  El ICONTEC (Guía SI Sistema Internacional de Unidades) clasifica
las dos unidades suplementarias como unidades derivadas.
Ψ Unidad SI derivada que tiene nombre especial.
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Nombre Símbolo Factor Nombre Símbolo Factor 
yotta Y 1024 deci d 10–1 
zetta Z 1021 centi c 10–2 
exa E 1018 mili m 10–3 
penta P 1015 micro μ 10–6 
tera T 1012 nano n 10–9 
giga G 109 pico p 10–12 
mega M 106 femto f 10–15 
kilo k 103 atto a 10–18 
hecto h 102 zepto z 10–21 
deca da 101 yocto y 10–24 
Tabla A-1.4  Algunas unidades inglesas y métricas 
Magnitud Unidad inglesa Símbolo Unidad 
métrica 
Símbolo 
Longitud 
pie 
pulgada 
milla 
ft 
in 
mi 
centímetro cm 
Masa libra masa lbm gramo g 
Fuerza 
libra fuerza 
kilolibra 
(kilo⋅pound) 
lbf 
kip 
kilogramo 
fuerza (o 
kilopond) 
kgf (kp) 
Esfuerzo/Presión 
lbf/in2 
(psi) 
ksi 
kgf/m2 
kgf/cm2 
Potencia 
caballo de fuerza 
imperial (horse 
power) 
hp 
Temperatura grados Fahrenheit °F 
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** En la práctica, en el caso de la frecuencia rotacional, ésta suele expresarse en 
revoluciones por minuto (r/min) y revoluciones por segundo (r/s).  Aunque no hay un 
consenso, muchos autores recomiendan estas formas de dichas unidades, es decir r/min y r/s, 
las cuales, según la Guía SI Sistema Internacional de Unidades del ICONTEC, son aceptadas 
por el SI en lugar de las unidades apropiadas min-1 y s-1, respectivamente.  Sin embargo, el 
símbolo r no es una unidad SI ni adicional. 
La tabla A-1.3 presenta los prefijos del SI y la tabla A-1.4 presenta algunas unidades inglesas y 
métricas que son de uso común en diseño mecánico.  Después se presentan algunas equivalencias 
entre unidades. 
Tabla A-1.3  Prefijos SI.  Se prefieren los prefijos de múltiplos y submúltiplos en pasos de 1000 
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Equivalencias aproximadas 
Longitud 
1 ft = 0.3048 m 
1 ft = 12 in 
1 in = 0.0254 m 
1 mi = 5280 ft = 1.61 km 
Tiempo 
1 min = 60 s 
1 h = 3600 s 
1 d = 24 h = 86.4 ks 
Masa 
1 kg = 2.2046 lbm 
1 t = 1000 kg (tonelada aceptada por el SI) 
(1 tonelada corta = 907.2 kg = 2000 lbm) 
Fuerza 
1 lbf = 0.4536 kgf     ó     1 kgf = 2.2046 lbf 
1 kgf = 1 kp = 9.80665 N 
1 kip = 1000 lbf 
Momento 
1 lbf⋅ft = 1.3558 N⋅m 
1 kgf⋅cm = 0.098066 N⋅m 
Notas sobre el uso de unidades del SI y reglas de impresión 
§ Los símbolos de cantidad (por ejemplo, variables) consisten en una letra (o
excepcionalmente dos) del alfabeto latino o griego, a veces con subíndices u otros signos
modificadores.  Se imprimen en tipo cursiva (inclinada); sin embargo, las letras griegas
mayúsculas comúnmente no se imprimen en cursiva.  Ejemplos: Su, F, t, ω, Ω y Δ.
§ El signo decimal es una coma, aunque en muchos países grandes se usa el punto (el SI, así
como la ISO, aceptan el punto y la coma como separador decimal; en los países de habla
inglesa se tiende a usar el punto y en los de habla hispana e idiomas europeos la coma). En
Colombia, por ley, debe usarse la coma.
§ Los nombres de unidades se escriben en minúsculas (por ejemplo, pascal), excepto al
comienzo de una oración y la unidad grado Celsius, la cual se escribe con C mayúscula.
§ La multiplicación de unidades puede expresarse por el signo de multiplicación “⋅” (por
ejemplo, N⋅m), por un pequeño espacio (N m) o, si no existe posibilidad de equivocación
(con frecuencia la hay), puede omitirse el espacio (Nm).
§ La división de unidades puede expresarse como en estos ejemplos: N/m, N⋅m-1, 
m
N ,
W/(m2⋅K).  Note que el paréntesis es necesario en la última expresión para evitar 
ambigüedades. 
Esfuerzo/presión 
1 psi = 6.895 kPa 
1 kgf/cm2 = 98.066 kPa 
1 ksi = 1000 psi 
Potencia 
1 hp = 550 ft⋅lbf/s = 745.7 W 
Ángulo plano 
1° = (π / 180) rad 
1 rad = 180°/π = 57.2958° 
1' = 1°/60 
1'' = 1'/60 = 1°/3600 
Una revolución es igual a 2π rad 
Temperatura 
°C = K – 273.15 
(nota: esta ecuación es válida cuando se 
aplica a valores de temperatura, mas no a 
diferencias de temperatura: ΔTemp = Tempi – 
Tempj) 
Temp [°C] = (Temp [°F] – 32) × 5/9 
Temp [°F] = (9/5) × Temp [°C] + 32 
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§ Debe dejarse un espacio entre el valor numérico y la unidad, por ejemplo, 100 N, 23.5 kg,
270 °C, (20 ± 1) nm, excepto para las unidades grado, minuto y segundo y para las unidades
de ángulo plano, por ejemplo, 100°, 25', 10.5''.
§ Las unidades no deben imprimirse en cursiva.
§ Se recomienda no usar minutos (') ni segundos (").
§ Para litro se prefiere “l” en lugar de “L”, aunque ambos son aceptados.
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APÉNDICE 2 
Propiedades de secciones transversales 
A: área de la sección 
∫ += AZ dAyxJ )(
22 : momento polar de inercia con respecto al eje z, a través del centroide de la 
sección 
∫= Ax dAxI
2 : momento rectangular de inercia con respecto al eje x, a través del centroide 
∫= Ay dAyI
2 : momento rectangular de inercia con respecto al eje y, a través del centroide 
kx: radio de giro con respecto al eje x 
ky: radio de giro con respecto al eje y 
     : centroide de la sección 
Eje z: eje perpendicular al plano del papel 
      Círculo            Círculo hueco 
2
4
dA
π
= ( )22
4 io
ddA −=
π
4
32
dJ z
π
= ( )44
32 ioz
ddJ −=
π
4
64
dII yx
π
== ( )44
64 ioyx
ddII −==
π
4
d
A
I
k
A
I
k
y
y
x
x ==== 16
22
ioy
y
x
x
dd
A
I
k
A
I
k
+
====
d 
x 
y 
di do 
x 
y 
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      Rectángulo            Triángulo 
bhA =  yxz IIJ +=  
2
bh
A = yxz IIJ +=
3
12
1
bhI x = hA
I
k xx 6
3
==  3
36
1
bhI x = hA
I
k xx 6
2
==  
3
12
1
hbI y = bA
I
k yy 6
3
== 3
36
1
hbI y = bA
I
k yy 6
2
==  
      Semicírculo Cuadrante de círculo 
2
16
DA
π
=
2
8
DA
π
= yxz IIJ +=  yxz IIJ +=  
41098.0 RI x =  RA
I
k xx 2644.0==  ⎟
⎠
⎞
⎜
⎝
⎛ −==
π
π
9
4
16
4RII yx
4
8
RI y
π
=
2
R
A
I
k yy == A
I
k
A
I
k yy
x
x ===
h x 
y 
h/3 
b 
b/3 
h 
x 
y 
h/2 
b/2 
b 
h 
x 
y 
a 
D 
R 
a = 0.5756R 
π
R
a
3
4
=
R = D/2 
a 
x 
y 
a 
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APÉNDICE 3 
Propiedades de materiales 
Se presentan valores aproximados de propiedades de algunos materiales de ingeniería, tomados 
de varias fuentes57.  En la práctica se recomienda consultar la información del fabricante o, si es 
necesario, efectuar ensayos sobre el material a utilizar, con el fin de obtener valores más exactos 
de sus propiedades. 
LISTA DE TABLAS 
Tabla A-3.1  Propiedades FÍSICAS aproximadas de algunos materiales de ingeniería 
Tabla A-3.2  Propiedades mecánicas aproximadas de algunos aceros al carbono 
Tabla A-3.3  Propiedades mecánicas aproximadas de algunos aceros aleados 
Tabla A-3.4  Propiedades mecánicas aproximadas de algunas fundiciones ferrosas 
Tabla A-3.5  Propiedades mecánicas de algunas aleaciones de aluminio forjadas y fundidas 
Tabla A-3.6  Propiedades mecánicas aproximadas de algunas aleaciones de cobre 
Tabla A-3.7  Propiedades mecánicas y físicas de algunos plásticos de ingeniería 
57  Norton, R.L. (2011) Diseño de máquinas. México: Editorial Prentice-Hall (Pearson), 4ª edición.  Shigley, J.E. y Mischke, C.R. (1991) 
Diseño en ingeniería mecánica. México: McGraw-Hill.  Mott, R.L. (1995) Diseño de elementos de máquinas. México: Prentice Hill 
Hispanoamericana S.A., 2ª ed.  Faires, V.M. (1995) Diseño de elementos de máquinas. México: Editorial Limusa, 4ª reimpresión.  Beer, F. y 
Johnston E.R.. (1993) Mecánica de materiales. Colombia: McGraw-Hill, 2ª ed.  Manual del ingeniero mecánico de Marks (1984) México: 
McGraw-Hill.  Vol. I, 2ª. ed. en español.  Tabla de manejo de aceros especiales: Diaco Ltda., Sidelpa S.A.  http://www.sidelpa.com. 
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Tabla A-3.1  Propiedades FÍSICAS aproximadas de algunos materiales de ingeniería 
Material 
Módulo de 
elasticidad 
E 
Módulo de 
rigidez 
G 
Relación 
de 
Poisson 
 
Peso 
específico 
 
Densidad 
de masa 
 
106 psi GPa 106 psi GPa kN/m3 Mg/m3 
Aceros al carbono y aleados 30.0 207 11.7 80.8 0.28 76 7.8 
Aceros inoxidables 27.5 190 10.7 74.1 0.28 76 7.8 
Fundición de hierro gris ** ** 5.9 40.4 0.27* 71 7.2 
Fundición de hierro dúctil 24.5 169 9.4 65.0 0.30 68 6.9 
Fundición de hierro maleable 25.0 172 9.6 66.3 0.30 71 7.3 
Aleaciones de aluminio 10.4 72 3.9 26.8 0.34 27 2.8 
Aleaciones de magnesio 6.5 45 2.4 16.8 0.33 18 1.8 
Aleaciones de titanio 16.5 114 6.2 42.4 0.34 43 4.4 
Cobre 17.5 121 6.5 44.7 0.35 87 8.9 
Cobre al berilio 18.5 128 7.2 49.4 0.29 81 8.3 
Latón, bronce 16.0 110 6.0 41.5 0.33 84 8.6 
Aleaciones de zinc 12.0 83 4.5 31.1 0.33 65 6.6 
Aleaciones de níquel 30.0 207 11.5 79.6 0.30 81 8.3 
Vidrio 6.7 46 2.7 18.6 0.24 25 2.6 
Madera (abeto Douglas) 1.6 11 0.6 4.1 0.33 4.3 0.44 
 Las propiedades de un material particular pueden diferir mucho de las dadas para una familia de materiales.
* Al consultar varias fuentes se encuentran discrepancias significativas en este valor: desde 0.21 hasta 0.28.
** Ver tabla A-3.4.
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Tabla A-3.2  Propiedades mecánicas aproximadas de algunos aceros al carbono 
Material 
Resistencia de 
fluencia en tracción 
Sy    (0.2%)
Esfuerzo último 
en tracción 
Su
Elongación 
(en 2 in) 
Dureza 
Brinell 
SAE/ 
AISI 
Estado ksi MPa ksi MPa % HB 
1010 
Laminado en caliente 26 179 47 324 28 95 
Laminado en frío 44 303 53 365 20 105 
1016 
* 
Laminado en caliente 40 275 57 390 25 160 
Estirado en frío (calibrado) 54 370 78 540 10 200 
1020 
Laminado en caliente 30 207 55 379 25 111 
Laminado en frío 57 393 68 469 15 131 
Recocido 43 296 60 414 38 121 
1030 
Laminado en caliente 38 260 68 469 20 137 
Normalizado @ 1650 °F 50 345 75 517 32 149 
Laminado en frío 64 441 76 524 12 149 
Templado y revenido @ 1000 °F 75 517 97 669 28 255 
Templado y revenido @ 800 °F 84 579 106 731 23 302 
Templado y revenido @ 400 °F 94 648 123 848 17 495 
1035 
Laminado en caliente 40 276 72 496 18 143 
Laminado en frío 67 462 80 552 12 163 
1040 
Laminado en caliente 42 290 76 524 18 149 
Normalizado @ 1650 °F 54 372 86 593 28 170 
Laminado en frío 71 490 85 586 12 170 
Templado y revenido @ 1200 °F 63 434 92 634 29 192 
Templado y revenido @ 800 °F 80 552 110 758 21 241 
Templado y revenido @ 400 °F 86 593 113 779 19 262 
1045 
Laminado en caliente 45 310 82 565 16 163 
Laminado en frío 77 531 91 627 12 179 
1050 
Laminado en caliente 50 345 90 621 15 179 
Normalizado @ 1650 °F 62 427 108 745 20 217 
Laminado en frío 84 579 100 689 10 197 
Templado y revenido @ 1200 °F 78 538 104 717 28 235 
Templado y revenido @ 800 °F 115 793 158 1089 13 444 
Templado y revenido @ 400 °F 117 807 163 1124 9 514 
1060 
Laminado en caliente 54 372 98 676 12 200 
Normalizado @ 1650 °F 61 421 112 772 18 229 
Templado y revenido @ 1200 °F 76 524 116 800 23 229 
Templado y revenido @ 1000 °F 97 669 140 965 17 277 
Templado y revenido @ 800 °F 111 765 156 1076 14 311 
1095 
Laminado en caliente 66 455 120 827 10 248 
Normalizado @ 1650 °F 72 496 147 1014 9 293 
Templado y revenido @ 1200 °F 80 552 130 896 21 269 
Templado y revenido @ 800 °F 112 772 176 1213 12 363 
Templado y revenido @ 600 °F 118 814 183 1262 10 375 
* Las propiedades dadas para este acero son aproximadas y provienen de la tabla de manejo de aceros especiales:
Diaco Ltda., Sidelpa S.A.
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Tabla A-3.3  Propiedades mecánicas aproximadas de algunos aceros aleados 
Material 
Resistencia de 
fluencia en tracción 
Sy    (0.2%)
Esfuerzo último 
en tracción 
Su
Elongación 
(en 2 in) 
Dureza 
Brinell 
SAE/ 
AISI 
Estado ksi MPa ksi MPa % HB 
1340 
Recocido 63 434 102 703 25 204 
Templado y revenido @ 1300 °F 75 517 100 690 25 235 
Templado y revenido @ 1000 °F 132 910 144 993 17 363 
Templado y revenido @ 700 °F 197 1360 221 1520 10 444 
Templado y revenido @ 400 °F 234 1610 285 1960 8 578 
4027 
Recocido 47 324 75 517 30 150 
Templado y revenido 113 779 132 910 12 264 
4130 
Recocido @ 1450 °F 52 359 81 558 28 156 
Normalizado @ 1650 °F 63 434 97 669 25 197 
Templado y revenido @ 1200 °F 102 703 118 814 22 245 
Templado y revenido @ 800 °F 173 1193 186 1282 13 380 
Templado y revenido @ 400 °F 212 1462 236 1627 10 467 
4140 
Recocido @ 1450 °F 61 421 95 655 26 197 
Normalizado @ 1650 °F 95 655 148 1020 18 302 
Templado y revenido @ 1200 °F 95 655 110 758 22 230 
Templado y revenido @ 800 °F 165 1138 181 1248 13 370 
Templado y revenido @ 400 °F 238 1641 257 1772 8 510 
4340 
Templado y revenido @ 1200 °F 124 855 140 965 19 280 
Templado y revenido @ 1000 °F 156 1076 170 1172 13 360 
Templado y revenido @ 800 °F 198 1365 213 1469 10 430 
Templado y revenido @ 600 °F 230 1586 250 1724 10 486 
5160 
Recocido 40 276 105 724 17 197 
Templado y revenido @ 1300 °F 100 690 115 793 23 229 
Templado y revenido @ 1000 °F 151 1040 170 1170 14 341 
Templado y revenido @ 700 °F 237 1630 263 1810 9 514 
Templado y revenido @ 400 °F 260 1790 322 2220 4 627 
6150 
Recocido 59 407 96 662 23 197 
Templado y revenido @ 1300 °F 107 738 118 814 21 241 
Templado y revenido @ 1000 °F 173 1190 183 1260 12 375 
Templado y revenido @ 700 °F 223 1540 247 1700 10 495 
Templado y revenido @ 400 °F 270 1860 315 2170 7 601 
8620 
* 
Laminado en caliente 50 340 92 635 20 200 
Recocido 43 295 78 540 28 160 
8740 
Recocido 60 414 95 655 25 190 
Templado y revenido 133 917 144 993 18 288 
* Las propiedades dadas para este acero son aproximadas.  Tomadas de http://www.sidelpa.com (este sitio ya no
está disponible).
501 
58 Faires, V.M. (1995) Diseño de elementos de máquinas. México: Editorial Limusa, 4ª reimpresión. 
Libardo Vicente Vanegas Useche
Tabla A-3.4  Propiedades mecánicas aproximadas de algunas fundiciones ferrosas 
Material 
Resistencia 
de fluencia 
en tracción 
Sy    (0.2%) 
Esfuerzo 
último en 
tracción 
Su 

Resistencia  
a la 
compresión 
Suc
Módulo de 
elasticidad 
E
Dureza 
Brinell 
Elonga-
ción 
(en 2 in) 
Tipo Grado ksi MPa ksi MPa ksi MPa 106 psi GPa HB % 
Hierro 
gris 
ASTM 20 - - 22 152 83 572 12 83 156 <1 
ASTM 25 - - 26 179 97 669 13 90 174 <1 
ASTM 30 - - 31 214 109 752 15 103 201 <1 
ASTM 35 - - 36.5 252 124 855 16 110 212 <1 
ASTM 40 - - 42.5 293 140 965 17 117 235 <1 
ASTM 50 - - 52.5 362 164 1131 19 131 262 <1 
ASTM 60 - - 62.5 431 
187
.5 
1293 20 138 302 <1 
Hierro 
maleable 
ASTM 
A-47-84 
32 510 32 221 50 345   25 172 120** 10 
35 018 35 241 53 365   25 172 130** 18 
Hierro 
dúctil 
60-40-18  47 324 65 448 52 359 22 152 160 18 
80-55-06  53 365 82 565 56 386 22 152 228 6 
120-90-02 * 120 827 140 965 134 924 22 152 325 2 
 Valores típicos.  Los valores reales varían de acuerdo con las variables de la fundición y al tamaño de sección de las piezas.
 El número ASTM del hierro fundido gris indica la resistencia mínima a la tracción en ksi; por ejemplo, un hierro gris
ASTM 20 tiene una resistencia mínima a la tracción de 20 ksi.  Los valores dados en la tabla son típicos.
 Para materiales similares a éstos, Faires1 plantea que la resistencia a la compresión se toma igual a aquella en tracción.
 Recocido.
* Templado y revenido.
** Valores aproximados.
Tabla A-3.5  Propiedades mecánicas de algunas aleaciones de aluminio forjadas y fundidas 
Material 
Resistencia de 
fluencia en tracción 
Sy    (0.2%)
Esfuerzo últi-
mo en tracción 
Su
Elongación 
(en 2 in) 
Dureza 
Brinell 
Tipo Número AA* Grado ksi MPa ksi MPa % HB 
Forjado 
2017 O 10 69 26 179 22 45 
2024 O 11 76 27 186 22 47 
2024 T3 50 345 70 483 16 120 
2024 T4 47 324 68 469 19 
3003 H12 17 117 19 131 20 35 
3003 H16 24 165 26 179 14 47 
3004 H34 27 186 34 234 12 63 
3004 H38 34 234 40 276 6 77 
5052 H32 27 186 34 234 18 62 
5052 H36 34 234 39 269 10 74 
7075 T6 73 503 83 572 11 
Fundido 
319.0** T6 24 165 36 248 2.0 80 
333.0 T5 25 172 34 234 1.0 100 
333.0 T6 30 207 42 290 1.5 105 
355.0** T6 25 172 35 241 3.0 80 
355.0** T7 36 248 38 262 0.5 85 
* Aluminum Association. **  Colado en arena.  Colado en molde permanente.
59 Beer, F. y Johnston, E.R. (1993) Mecánica de materiales. Colombia: McGraw-Hill, 2ª edición. 
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Tabla A-3.6  Propiedades mecánicas aproximadas de algunas aleaciones de cobre  
Material 
Resistencia 
de fluencia en 
tracción 
Sy    (0.2%)
Esfuerzo 
último en 
tracción 
Su
Módulo de 
elasticidad 
E 
Elongación 
(en 2 in) 
Identificación Estado ksi MPa ksi MPa 106 psi GPa % 
Cobre libre de O2
(99% Cu) 
Recocido 10 70 32 220 17 120 45 
Endurecido 53 365 57 390 17 120 4 
Latón amarillo 
(65% Cu, 35% Zn) 
Laminado en frío 60 415 74 510 15 105 8 
Recocido 15 100 46 315 15 105 65 
Latón rojo 
(85% Cu, 15% Zn) 
Laminado en frío 63 435 85 585 17 120 3 
Recocido 10 70 39 270 17 120 48 
Estaño bronce (88% Cu, 8% Sn, 4% Zn) 21 145 45 310 14 95 30 
Manganeso bronce (63 Cu, 25 Zn, 6 Al, 3 Mn, 3 Fe) 48 330 95 655 15 105 20 
Aluminio bronce (81% Cu, 4% Ni, 4% Fe, 11% Al) 40 275 90 620 16 110 6 
 Fuente: Beer y Johnston59.
Tabla A-3.7  Propiedades mecánicas y físicas de algunos plásticos de ingeniería 
Material 
Módulo de 
elasticidad 
aproximado 
E
Resistencia 
máxima a la 
tracción 
Su
Resistencia 
máxima a la 
compresión 
Suc
Elonga-
ción 
(en 2 in) 
Tempera
-tura
máxima 
Densidad 
de masa 
 
106 psi GPa ksi MPa ksi MPa % °C Mg/m3
ABS 0.3 2.1 6.0 41 10.0 69 5 a 25 70-95 1.05 
ABS con 20-40% de vidrio 0.6 4.1 10.0 69 12.0 83 3 95-110 1.30 
Acetal 0.5 3.4 8.8 61 18.0 124 60 105 1.41 
Acetal con 20-30% de vidrio 1.0 6.9 10.0 69 18.0 124 7 85-105 1.56 
Acrílico 0.4 2.8 10.0 69 15.0 103 5 60-90 1.18 
Fluoroplástico (FTFE) 0.2 1.4 5.0 35 6.0 41 100 175-165 2.10 
Nylon 6/6 0.2 1.4 10.0 69 10.0 69 60 80-150 1.14 
Nylon 11 0.2 1.3 8.0 55 8.0 55 300 80-150 1.04 
Nylon 11, 20-30% de vidrio 0.4 2.5 12.8 88 12.8 88 4 120-170 1.26 
Policarbonato 0.4 2.4 9.0 62 12.0 83 100 120 1.20 
… con 10-40% de vidrio 1.0 6.9 17.0 117 17.0 117 2 135 1.35 
Polietileno HMW 0.1 0.7 2.5 17 - - 525 - 0.94 
Óxido de polifenileno 0.4 2.4 9.6 66 16.4 113 20 100 1.06 
… con 20-30% fibra de vidrio 1.1 7.8 15.5 107 17.5 121 5 125 1.23 
Polipropileno 0.2 1.4 5.0 35 7.0 48 500 120-160 0.90 
… con 20-30% de vidrio 0.7 4.8 7.5 52 6.2 43 2 150-160 1.10 
Poliestireno de alto impacto 0.3 2.1 4.0 28 6.0 41 2 a 80 60-80 1.07 
… con 20-30% de vidrio 0.1 0.7 12.0 83 16.0 110 1 80-95 1.25 
Polisulfona 0.4 2.5 10.2 70 13.9 96 50 150-175 1.24 
 Modificada de Norton60.
60 Norton, R.L. (2011). Diseño de máquinas. México: Editorial Prentice-Hall (Pearson), 4ª edición. 
Perfil Dimensiones nominales* Clases de 
acero** 
Ángulos de alas iguales 
1 ½” × 1 ½” × 1/8” - 3/16” - ¼” 
ASTM A-36 
ASTM A-572 
ASTM A-242 
ASTM A-588 
1 ¾” × 1 ¾” × 1/8” - 3/16” - ¼” 
2” × 2” × 1/8” - 3/16” - ¼”
2 ½” × 2 ½” × 3/16” - ¼” 
3” × 3” × ¼” - 5/16” - 3/8”
4” × 4” × ¼” - 5/16” - 3/8” -
½” 
Ángulos de alas 
desiguales 
3” × 2” × 3/16” - ¼” ASTM A-36 
ASTM A-572 3” × 2 ½” × 3/16” - ¼”
Canales 
3” × 4.1 lbf/ft ASTM A-36 
ASTM A-572 4” × 5.4 lbf/ft
Platinas 
3” × 3/8” - ½” - 5/8”
AISI 1045 
AISI 1060 
3 ½” × 3/4” - 1” - 1 ¼”
4” × 3/8” - ½” - 5/8” -
¾” 
Cuadrados 46 mm, 57 mm, 68 mm, 64 mm 
AISI 1045 
AISI 1060 
Redondos lisos 
 7/8” - 1” - 1 1/8” - 1 ¼” - 1 3/8” - 1 
½” - 
1 5/8” - 1 7/8” - 2” - 2 1/8” 
AISI 1016 
AISI 1030 
AISI 1045 
AISI 1060 
* Ver tablas A-4.3 a A-4.5, las cuales contienen información ampliada de algunos
perfiles.
** Ver tabla A-4.2, la cual contiene información detallada sobre los aceros listados. 
61 Fuente: Catálogo de ACASA: código: VT-CG-DT-01. Manizales: Editar S.A., diciembre de 2000, 3ª edición. 
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APÉNDICE 4 
Algunas clases y productos de acero nacionales 
Este apéndice contiene información sobre los perfiles de acero laminado en caliente producidos 
por Acerías de Caldas S.A. (ACASA)61, empresa situada en la ciudad de Manizales (Colombia).  
Se pretende que el estudiante se familiarice con el tipo de información que se puede encontrar en 
los catálogos de los fabricantes y distribuidores de materiales de ingeniería.  Para aplicaciones 
reales debería consultarse el catálogo o la información respectiva del fabricante. 
Tabla A-4.1  Perfiles de acero fabricados mediante el proceso de laminado en caliente 
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Tabla A-4.2  Algunas clases de aceros estructurales y de uso industrial laminados en caliente 
Acero 
laminado 
en caliente 
Composición química 
de colada 
Resistencia 
de fluencia 
mínima, Sy 
Resistencia 
a la tracción 
mínima, Su 
Elongación 
mínima
(en 200 mm) 
Características 
y 
aplicaciones 
MPa ksi MPa ksi % 
ASTM 
A-36
(NTC 1920) 
Carbono (C): 0.26% máx. 
Manganeso (Mn): no hay 
requisito 
Fósforo (P): 0.04% máx. 
Azufre (S): 0.05% máx. 
Silicio (Si): 0.40% máx. 
*Cobre (Cu): 0.20% mín.
250 36 400 58 
12.5 a 20.0: 
12.5 (1/8”) 
15.0 (3/16”) 
17.5 (1/4”) 
19.5 (5/16”) 
20(½”-3/8”) 
Acero estructural al 
carbono.  Estructuras 
metálicas, puentes, 
torres de energía y 
para comunicación, 
edificaciones soldadas, 
remachadas o atorni-
lladas, herrajes eléc-
tricos y señalización 
ASTM 
A-572
(NTC 1985) 
Grado 42 
%C = 0.21 
%Mn(máx) 
= 1.35 
%P (máx.) 
= 0.04 
%S (máx.) 
= 0.05 
%Si (max) 
= 0.40 
+ iobio o
Vanadio
+Cobre*
290 42 415 60 12.5 a 20.0 
Acero estructural 
HSLA**, al Columbio 
(Nobio) – Vanadio.  
Para ahorro de peso.  
Estructuras metálicas, 
puentes, torres de 
energía y para comuni-
cación, edificaciones 
soldadas, remachadas 
o atornilladas, herrajes
eléctricos y 
señalización 
Grado 50 
%C = 0.23 
345 50 450 65 10.5 a 18.0 
Grado 60 
%C = 0.26 
415 60 520 75 8.5 a 16.0 
Grado 65 
%C = 0.26 
450 65 550 80 7.5 a 15.0 
ASTM 
A-242
(NTC 1950) 
Carbono (C): 0.15% máx. 
Manganeso (Mn): 1% 
máx. 
Fósforo (P): 0.15% máx. 
Azufre (S): 0.05% máx. 
Cobre (Cu): 0.20% mín. 
Microaleante: Niobio o 
Vanadio 
345 50 485 70 10.5 a 18.0 
Acero HSLA**.  Para 
ahorro de peso y 
aumento de durabili-
dad; buena resistencia 
a la corrosión.  
Construcciones 
soldadas, remachadas 
o atornilladas
ASTM 
A-588
Grado B
(NTC 2012) 
Carbono (C): 0.20% máx. 
Mang. (Mn): 0.75-1.35% 
Silicio (Si): 0.15-0.50% 
Fósforo (P): 0.04% máx. 
Azufre (S): 0.05% máx. 
Cobre (Cu): 0.20-0.40% 
Níquel (Ni): 0.50% máx. 
Cromo (Cr) : 0.40-0.70% 
Vanadio: 0.01-0.10% 
345 50 485 70 10.5 a 18.0 
Acero estructural 
HSLA**.  Buena 
resistencia a la 
corrosión.  Estructuras, 
puentes, torres de 
energía, edificaciones 
remachadas, 
atornilladas o soldadas 
AISI 1016 
% C = 
0.13-0.18 
%Mn = 
0.60-0.90 
%P (máx.) 
= 0.040 
%S (máx.) 
= 0.050 

Aceros al carbono de 
uso industrial.  
Herramientas agrícolas 
y para la construcción 
forjadas, árboles de 
trans., partes agrícolas, 
elementos de fijación, 
cadenas eslabonadas 
AISI 1030 
% C = 
0.28-0.34 
AISI 1045 
% C = 
0.43-0.50 
AISI 1060 
% C = 
0.55-0.65 
 No están disponibles las propiedades mínimas; los valores promedio de estos aceros pueden tomarse de la tabla A-3.2.
* Cuando se especifique acero al cobre; debe tener mínimo un contenido de 0.20% de cobre.
**  HSLA: High-Strength Low-Alloy (alta resistencia y baja aleación).
 Acero de alta resistencia, debido a la adición de microaleantes (Niobio o Vanadio), lográndose una reducción de peso.
Pueden presentarse tres tipos de acero en cada grado.  Tipo 1: 0.005% a 0.05% de columbio (niobio); tipo 2: 0.01% a 0.15% de 
vanadio; y tipo 3: 0.05% máximo de niobio y 0.02% a 0.15% de vanadio.
El grado del acero ASTM A-572  equivale a la resistencia de fluencia en ksi.
 Según el espesor del ángulo: el límite inferior corresponde a un espesor de 1/8”, y el superior a uno de ½” ó 3/8”.
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Tabla A-4.3  Ángulos de alas iguales.  Dimensiones y propiedades 
Ancho de las alas (DB) Espesor (th) Área Ixx = Iyy Zxx = Zyy kxx = kyy x = y kzz Peso 
(in  in) (mm  mm) (in) (mm) (cm2) (cm4) (cm3)  (cm)  (cm)  (cm) (kgf/m) 
4”4” 101.6101.6 1/4 6.35 12.50 124.86 18.03 3.17 2.77 2.03 9.82 
4”4” 101.6101.6 5/16 7.94 15.50 153.99 21.30 3.15 2.84 2.00 12.20 
4”4” 101.6101.6 3/8 9.53 18.50 184.79 24.58 3.12 2.89 2.00 14.58 
4”4” 101.6101.6 1/2 12.70 24.40 233.07 32.78 3.10 3.00 1.98 19.50 
3”3” 76.276.2 1/4 6.35 9.30 49.94 9.51 2.36 2.13 1.49 7.29 
3”3” 76.276.2 5/16 7.94 11.50 62.43 11.61 2.34 2.20 1.49 9.08 
3”3” 76.276.2 3/8 9.53 13.60 74.92 13.60 2.31 2.26 1.47 10.71 
3”3” 76.276.2 1/2 12.70 17.70 91.56 18.03 2.29 2.36 1.47 13.99 
2 ½”2 ½” 63.563.5 1/8 3.18 3.93 15.81 3.45 2.00 1.70 1.24 3.10 
2 ½”2 ½” 63.563.5 3/16 4.76 5.80 22.89 4.92 1.98 1.75 1.24 4.57 
2 ½”2 ½” 63.563.5 1/4 6.35 7.66 29.13 6.39 1.95 1.82 1.24 6.10 
2”2” 50.850.8 1/8 3.18 3.09 7.91 2.13 1.60 1.39 1.01 2.46 
2”2” 50.850.8 3/16 4.76 4.57 11.24 3.14 1.57 1.44 0.99 3.63 
2”2” 50.850.8 1/4 6.35 6.07 14.57 4.10 1.55 1.49 0.99 4.75 
1 ¾”1 ¾” 44.4544.45 1/8 3.18 2.72 5.24 1.62 1.39 1.23 0.88 2.14 
1 ¾”1 ¾” 44.4544.45 3/16 4.76 4.01 7.45 2.36 1.36 1.29 0.87 3.15 
1 ¾”1 ¾” 44.4544.45 1/4 6.35 5.25 9.45 3.05 1.34 1.34 0.87 4.12 
1 ½”1 ½” 38.138.1 1/8 3.18 2.32 3.33 1.15 1.19 1.06 0.76 1.83 
1 ½”1 ½” 38.138.1 3/16 4.76 3.42 4.58 1.64 1.17 1.11 0.74 2.68 
1 ½”1 ½” 38.138.1 1/4 6.35 4.45 5.83 2.13 1.14 1.19 0.74 3.48 
1”1” 25.425.4 1/8 3.18 1.48 0.83 0.49 0.76 0.76 0.50 1.19 
1”1” 25.425.4 3/16 4.76 2.18 1.25 0.66 0.76 0.81 0.48 1.73 
1”1” 25.425.4 1/4 6.35 2.84 1.78 0.98 0.74 0.86 0.50 2.22 
Tabla A-4.4  Perfiles en C.  Dimensiones (norma de fabricación ASTM A6/AGM) 
Dimensión nominal (d)  peso 
por unidad de longitud 
Área 
Profundidad 
d
Ancho 
del ala 
bf
Espesor 
del ala 
tf
Espesor 
del alma 
tw
Radio 
r
mm  kgf/m (mm2) (mm) (mm) (mm) (mm) (mm) 
101.6  8.03 40.39 101.6 40.23 7.51 4.67 7.5 
76.2  6.1 30.73 76.2 35.81 6.93 4.32 7.0 
Tabla A-4.5 Barras de sección circular. 
Especificaciones dimensionales 
Diámetro Tolerancias en el diám.* Óvalo** 
in in mm in mm 
7/8 0.008 0.2 0.012 0.30 
1 0.009 0.23 0.013 0.33 
1 1/8 0.01 0.254 0.015 0.38 
1 ¼ 0.011 0.279 0.016 0.40 
1 3/8 0.012 0.3 0.018 0.46 
1 ½ 0.014 0.36 0.021 0.53 
1 ¾ 1/64 0.39 0.023 0.58 
1 7/8 1/64 0.39 0.023 0.58 
2 1/64 0.39 0.023 0.58 
2 1/8 1/64 0.39 0.023 0.58 
* Corresponden a las desviaciones inferior y superior.
Tomadas de la Norma Técnica Colombiana NTC-4537
** Es la diferencia entre los diámetros máximo y mínimo de 
la barra medidos en la misma sección transversal 
r 
tw
d 
tf 
bf 
Ángulo de alas 
iguales 
Perfil en C 
D 
B 
x 
x 
y 
y z 
z 
th 
x 
y 
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APÉNDICE 5 
Factores de concentración de esfuerzos 
Este apéndice presenta curvas para la determinación de factores de concentración de esfuerzos 
(Kt) para una serie de casos comunes.  La información de estas curvas ha sido tomada de 
diferentes fuentes62.  Se dan las ecuaciones para el cálculo de los esfuerzos nominales (So y Sos). 
Figura A-5.1  Placa plana con agujero transversal pasante sometida a flexión 
62 Norton, R.L. (2011). Diseño de máquinas. México: Editorial Prentice-Hall (Pearson), 4ª edición.  Shigley, J.E. y Mischke, C.R. (1991) 
Diseño en ingeniería  mecánica. México: McGraw-Hill.  Peterson, R.E. (1951) Design factors for stress concentration, Parts 1 to 5. Machine 
design, Febrero - Julio de 1951. Cleveland, Ohio: Penton Publishing.  Faires, V.M. (1995) Diseño de elementos de máquinas. México: 
Editorial Limusa, 4ª reimpresión. 
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Figura A-5.2  Placa plana con agujero central pasante sometida a 
carga axial.  Puede usarse también para flexión (FAIRES, V. M..  
Diseño de Elementos de Máquinas.  México: Ed. Limusa, 1995. 4ª 
Reimpresión) 
Figura A-5.3  Placa plana con pasador en agujero sometida a 
carga axial.  Cuando exista holgura, Kt debe incrementarse entre 
35% y 50% (SHIGLEY, J. y MISCHKE, C..  Diseño en Ingeniería 
Mecánica.  México: McGraw-Hill, 1991) 
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Figura A-5.4  Placa plana con cambio de sección sometida a flexión 
Figura A-5.5  Placa plana con cambio de sección sometida a carga axial 
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Figura A-5.6  Placa plana con entallas sometida a flexión 
Figura A-5.7  Placa plana con entallas sometida a carga axial 
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Figura A-5.8  Placa plana con agujero excéntrico sometida a flexión.  Si h < 20d, Kt es menor de 
lo indicado 
Figura A-5.9  Placa plana con agujero excéntrico sometida a tracción 
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Figura A-5.10  Eje de sección circular con cambio de sección sometido a torsión 
Figura A-5.11  Eje de sección circular con cambio de sección sometido a flexión 
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Figura A-5.12  Eje de sección circular con cambio de sección sometido a carga axial 
Figura A-5.13  Eje de sección circular con ranura anular sometido a torsión 
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Figura A-5.14  Eje de sección circular con ranura anular sometido a flexión 
Figura A-5.15  Eje de sección circular con ranura anular sometido a carga axial 
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Figura A-5.16  Eje de sección circular con agujero pasante sometido a torsión 
Figura A-5.17  Eje de sección circular con agujero pasante sometido a flexión 
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Notas: 
§ Fuente: Peterson, R.E. (1974) Stress Concentration Factors. Nueva York: John Wiley
& Sons, Inc.  Peterson tomó o adaptó estas curvas de otros trabajos
§ A: punto en la superficie, B: punto en el redondeo del chavetero
§ Según norma ANSI B17.1-1967, b = d/4 y h/2 = d/8 son valores promedios
aproximados para  d ≤ 6.5 in (según Peterson, b ≈ d/4 y h/2 ≈ 0.09d para d > 6.5 in).
Además, el valor promedio sugerido de rB/d es de aproximadamente 1/48 ≈ 0.0208
para d ≤ 6.5 in y 0.0156 para d > 6.5 in
§ * La curva de KtB para torsión con chaveta corresponde a valores aproximados al
final de la chaveta cuando el par de torsión se transmite a través de una chaveta de
2.5d de longitud
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Figura A-5.18  Eje con chavetero de perfil estándar sometido a torsión o flexión 
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APÉNDICE 6 
Dimensiones preferidas 
Se ha adoptado internacionalmente que cualquier dimensión sea elegida preferentemente dentro 
de las series Renard o números normales (con ciertas variantes), las cuales son términos de 
progresiones geométricas, cuya razón es una raíz de 10.  La tabla A-6.1 muestra parte de las 
dimensiones normales (preferidas) (de 10 a 105), las cuales siguen sensiblemente las series de 
números normales (todos éstos regulados por normas ISO).  Son más preferidos los datos de la 
primera columna (serie R5), luego los de la segunda (serie R10), etc.  
Tabla A-6.1  Dimensiones normales (variante de las series Renard o de números normales)* 
Orden de preferencia en la elección Orden de preferencia en la elección 
1º 
(R5) 
2º 
(R10) 
3º 
(R20) 
4º 
(R40) 5º 
Ψ 
1º 
(R5) 
2º 
(R10) 
3º 
(R20) 
4º 
(R40) 5º 
Ψ 
10 
10 
12 
10 
11 
12 
45 48 46 
14 
13 
15 
50 50 52 55 
16 16 
16 
18 
17 56 60 58 
20 20 
19 
21 
63 63 63 
62 
65 
22 24 23 70 68 72 
25 25 
25 
28 
26 80 80 75 78 
32 32 
30 
34 
85 
82 
88 
36 38 35 90 95 92 
40 40 40 42 44 100 100 100 105 98 
* Las series Renard se pueden multiplicar o dividir por potencias de 10.  Por
ejemplo, 2.5 (25/10) es una dimensión de primera elección, 3200 (32×100) de
segunda elección y 230 (23×10) de quinta elección.
Ψ Dimensiones especiales.
Puede optarse por escoger la dimensión de las dimensiones preferidas del Sistema internacional 
(SI), las cuales se dan en la última columna de la tabla A-6.2. 
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Tabla A-6.2  Dimensiones preferidas SI 
Rango de la 
medida 
(mm) 
Dimensionar están-
darizando cada 
(mm) 
Dimensiones preferidas (mm) 
0.5 a 1 0.5 0.5, 1 
1 a 6 1 1, 2, 3, 4, 5, 6 
6 a 28 2 6, 8, 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 24, 26, 28 
28 a 96 4 
28, 32, 36, 40, 44, 48, 52, 56, 60, 64, 68, 72, 76, 80, 84, 
88, 92, 96 
96 a 192 8 
96, 104, 112, 120, 128, 136, 144, 152, 160, 168, 176, 
184, 192 
más de 192 16 208, 224, 240, 256, 272, 288, 304,320, etc. 
  Dimensiones preferidas en unidades inglesas se dan en la tabla A-6.3. 
Tabla A-6.3  Dimensiones preferidas – Unidades inglesas 
Rango de la 
medida (in) 
Dimensionar están-
darizando cada (in) 
Dimensiones preferidas (in) 
1/64 a 1/32 1/64 1/64, 1/32 
1/32 a 3/16 1/32 1/32, 1/16, 3/32, 1/8, 5/32, 3/16 
3/16 a 7/8 1/16 
3/16, ¼, 5/16, 3/8, 7/16, ½, 9/16, 5/8, 11/16, ¾, 13/16, 
7/8 
7/8 a 3 1/8 
7/8, 1, 1 1/8, 1 ¼, 1 3/8, 1 ½, 1 5/8, 1 ¾, 1 7/8, 2, 2 1/8, 
2 ¼…3 
3 a 6 1/4 3, 3 ¼, 3 ½, 3 ¾, 4, 4 ¼, 4 ½, 4 ¾, 5, 5 ¼, 5 ½, 5 ¾, 6 
más de 6 1/2 6, 6 ½, 7, 7 ½, 8, 8 ½, 9, 9 ½, 10, etc. 
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APÉNDICE 7 
Momentos y deflexiones de vigas comunes 
Se presentan ecuaciones para el momento flector (M), fuerza cortante (V) y deflexiones (y y ϕ) 
de vigas comunes.  F: fuerza concentrada.  w: fuerza por unidad de longitud.  L: longitud de la 
viga. 
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El diseño mecánico es un importante campo del conocimiento, ya que a través de 
éste es posible la construcción de estructuras, máquinas, dispositivos y productos 
que satisfagan las necesidades del hombre y mejoren su seguridad y calidad de vida. 
Aunque desde tiempos remotos los seres humanos han llevado a cabo diseños, los 
avances en la tecnología, y en campos tan críticos como el aeronáutico y aeroespacial, 
demandan diseños seguros, duraderos y eficientes.
Este libro presenta los fundamentos del diseño de máquinas. Inicialmente, se trata 
de manera concisa el proceso de diseño y los conceptos de resistencia de materiales, 
tales como esfuerzos y deformaciones, estados de esfuerzo y las solicitaciones de 
carga axial, flexión, torsión, cortante directo, esfuerzo de apoyo y desgarro. También, 
se presentan algunas nociones sobre las propiedades mecánicas de los materiales. 
Luego, se estudian diversas teorías de falla estática, tales como la teoría de Mohr 
modificada, la teoría del esfuerzo cortante máximo y la teoría de la energía de la 
distorsión, con las cuales se pueden diseñar elementos sometidos a cargas estáticas. 
De igual forma, se estudia el método de fatiga “esfuerzo-vida”, para el diseño de 
elementos sometidos a cargas variables. El resto del libro presenta temas particulares 
del diseño de máquinas: esfuerzos de contacto, árboles de transmisión de potencia, 
tornillos de unión y de potencia, resortes helicoidales, ajustes y tolerancias, las normas 
ISO que los rigen y esfuerzos debidos a ajustes de interferencia. Se suministran 
ejemplos de aplicación, así como ejercicios propuestos para que el estudiante se 
ejercite en la solución de problemas.
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